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O superaquecimento do fluido refrigerante no processo de sucção reduz 
as eficiências volumétrica e isentrópica de compressores recíprocos 
usados em sistemas de refrigeração. A presente dissertação considera a 
modelação térmica de um compressor recíproco operando sem óleo 
lubrificante. O método de volumes finitos foi adotado para a solução da 
condução de calor nos componentes sólidos e do escoamento de fluido 
refrigerante no interior da carcaça. A fim de reduzir o custo 
computacional, o ciclo de compressão no interior do cilindro foi 
modelado com uma formulação integral transiente, mas de forma 
acoplada ao restante do domínio de solução. O modelo desenvolvido foi 
adotado para a previsão dos campos de velocidade e temperatura, bem 
como do fluxo de calor em diferentes regiões do compressor. Em termos 
da distribuição de temperatura, diferenças pontuais entre resultados 
numéricos e experimentais foram observadas para os sólidos e para o gás, 
sendo levantadas hipóteses para justificá-las. Apesar disso, o modelo 
forneceu previsões em boa concordância com as medições em quatro 
diferentes condições de operação, especialmente em relação ao 
superaquecimento do gás de sucção e a parâmetros de eficiência do 
compressor. Uma vez que não necessita de calibração experimental, o 
modelo desenvolvido é particularmente útil no projeto de compressores. 
 





Suction superheating acts to reduce the volumetric and isentropic 
efficiencies of small reciprocating compressors adopted for household 
refrigeration. This dissertation considers the thermal modeling of an oil-
free linear compressor. The finite volume method was adopted for the 
solution of both the heat conduction in solids components and the flow of 
refrigerant inside the compressor shell. In order to reduce the 
computational cost, the compression cycle inside the cylinder was 
modeled via a transient lumped formulation, but in a coupled manner with 
the model for the remainder of the solution domain. The developed model 
was adopted to predict the velocity and temperature fields and heat flux 
in different regions of the compressor. In terms of temperature 
distribution, some difference between numerical and experimental results 
was observed in specific regions of solid components and gas. 
Nevertheless, the model presented was able to predict estimates in good 
agreement with measurements, especially for gas suction superheating 
and efficiency parameters, in four different operating conditions. The 
model does not require experimental calibration, being particularly useful 
in compressor design. 
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𝑒𝑥𝑝 Resultados experimentais 
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𝐺 Gás em compressão 
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𝑚𝑒𝑐 Referente à potência ou à eficiência mecânica 
𝑚𝑜𝑡 Motor 
𝑛𝑢𝑚 Resultados numéricos 
𝑜 Orifício sob a válvula 
𝑜𝑢𝑡 Sai 
𝑝𝑖𝑠 Pistão (fronteira móvel) 
𝑠 Processo isentrópico 
𝑠ℎ Superaquecimento 
𝑠ℎ𝑒𝑙𝑙 Carcaça do compressor 
𝑠𝑢𝑐 Sucção 
𝑠𝑢𝑐, 𝑜 Orifício de sucção 
𝑠𝑣 Válvula de sucção 
𝑡ℎ Referente a um processo ideal 
𝑡𝑜𝑝 Região de topo pistão-cilindro 
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SST Shear Stress Transport 
𝑠𝑖  Superfície inferior da válvula 
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Suprindo a importante demanda pela conservação de alimentos e 
bebidas, os refrigeradores representam a maior fatia (28-30%) do 
consumo de energia elétrica no Setor Residencial brasileiro (CEPEL, 
2006). Ainda, segundo a EPE – Empresa de Pesquisa Energética (2014), 
o consumo residencial de eletricidade foi 20,5% (124,9TWh) da oferta 
elétrica nacional, aquém apenas do Setor Industrial com 34,4% 
(210,1TWh). Assim, cerca de um terço destes 20,5% destinaram-se à 
refrigeração doméstica no ano de 2013 (37,4TWh), o que equipara-se ao 
consumo do Setor Público com 6,8% (41,3TWh) e à metade do consumo 
do Setor Comercial 13,8% (84,4TWh). Apesar de relevante, o consumo 
unitário de refrigeradores vem caindo nos últimos anos, devido à evolução 
tecnológica proveniente da necessidade dos fabricantes em atender as 
exigências do mercado e de órgãos regulamentadores.  
Nos Estados Unidos, em 1992, um padrão regulamentador 
denominado Energy Star® foi criado pelo DOE (Department of Energy). 
Nessas três décadas, o programa tornou-se bastante reconhecido e 
impulsionou a redução de consumo unitário de mais de 60 categorias de 
eletrodomésticos, dentre eles os refrigeradores. No Brasil, a partir de 
1994, um padrão regulamentador, representado pelo selo PROCEL 
(Programa Nacional de Conservação de Energia Elétrica), foi criado pela 
Eletrobrás em parceria com o Instituto Nacional de Metrologia, Qualidade 
e Tecnologia (INMETRO). O programa estimula os fabricantes 
brasileiros a produzirem eletrodomésticos mais eficientes, tendo 
contribuído para a redução de 24,3% no consumo médio de refrigeradores 
combinados nos últimos 13 anos (PROCEL, 2014). 
O relatório da PROCEL (2011) apresenta a redução do consumo 
médio mensal de energia elétrica da categoria de refrigeradores de uma 
porta (Figura 1.1). Essa categoria representa 70% das vendas no 
comércio, considerando modelos novos vendidos entre 1999 a 2011.  
A partir da Figura 1.1, notam-se as reduções expressivas no 
consumo de energia médio de refrigeradores de uma porta, da ordem de 
21,0% e 27,9% para refrigeradores com selo PROCEL e sem selo 
PROCEL, respectivamente. Esses resultados provêm de melhorias 
possibilitadas por investimento em pesquisa e desenvolvimento. Apesar 
desta redução no consumo de refrigeradores domésticos, no Brasil, o 
conforto térmico e refrigeração representam 10% do consumo elétrico 
nacional (PROCEL, 2006). Isso evidencia a importância do incentivo à 
pesquisa para reduzir as perdas energéticas inerentes a refrigeradores e 
outros eletrodomésticos.  
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Figura 1.1 – Evolução do consumo de energia dos refrigeradores de uma porta, 
PROCEL (2011). 
 
1.1 REFRIGERAÇÃO POR COMPRESSÃO DE VAPOR 
 
Em refrigeradores domésticos, a técnica de refrigeração mais 
empregada é a compressão mecânica de vapores. O primeiro registro de 
construção de um ciclo de refrigeração por meio dessa técnica foi através 
da patente do norte americano, Jacob Perkins (1834). A reivindicação que 
lhe garantiu tal patente afirma:  
 
“An arrangement of apparatus or means... whereby I am enabled 
to use volatile fluids for the purpose of producing the cooling or 
freezing of fluids, and yet at the same time constantly condensing 
such volatile fluids, and bringing them again and again into 
operation without waste”, (GOSNEY, 1982, p.6).  
 
Perkins notou que, ao pressurizar um fluido volátil através de uma 
bomba manual, mantendo-o em dois níveis de pressão através de restrição 
ao escoamento por meio de uma válvula e, ainda, havendo em cada nível 
de pressão um trocador de calor garantindo mudanças de fase sucessivas, 
condensação e evaporação, formava-se um ciclo em que ocorria o 
transporte de calor de um ambiente ao outro, refrigerando o primeiro. 
Apesar de não ter sido valorizada comercialmente naquele momento em 
que o mercado do gelo natural era bastante forte, a invenção foi de grande 
importância, pois representou o início da refrigeração como se conhece 
hoje. Isto é, o equipamento proposto por Perkins continha os quatro 
componentes essenciais de um ciclo de refrigeração por compressão de 
vapor, como descreve a Figura 1.2. 
Dentre os ciclos de refrigeração por compressão de vapor, 
costuma-se representar como referência o ciclo teórico proposto por Sadi 
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Carnot (1824). O ciclo de Carnot é o de maior rendimento térmico 
possível, uma vez que é representado por processos ideais: 




Figura 1.2 – Os componentes da invenção de Perkins hoje.  
 
Entretanto, devido a irreversibilidades na válvula que restringe o 
escoamento e à necessidade de que o compressor trabalhe somente com 
vapor superaquecido, define-se outra referência, o ciclo de refrigeração 
padrão, para fins de análise de desempenho de refrigeradores. Este ciclo 
está representado no diagrama pressão-entalpia (p-h) da Figura 1.3. 
 
 
Figura 1.3 – Diagramas p-h para ciclo padrão. 
 
Na Figura 1.3, notam-se quatro estados termodinâmicos: 1, 2, 3 e 
4. Estes estados são conectados por quatro processos: (1-2: compressor) 
compressão isentrópica do fluido refrigerante na forma de vapor, 
proveniente do trocador de calor de baixa pressão; (2-3: condensador) 
fluido refrigerante superaquecido adentra o trocador de calor de alta 
pressão para a rejeição isobárica de calor, mudando de fase e reduzindo 
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do fluido refrigerante, formando uma mistura bifásica e garantindo a 
diferença de pressão do sistema de refrigeração; (4-1: evaporador) fluido 
refrigerante adentra o trocador de calor de baixa pressão para a absorção 
isobárica de calor do ambiente a ser refrigerado, mudando de fase e 
aumentando seu título para nova compressão (1-2), fechando o ciclo 
padrão de refrigeração.  
No processo (4-1), a taxa de retirada de calor do ambiente é 
denominada capacidade de refrigeração (?̇?𝑒𝑣𝑎𝑝), sendo expressa por 
 
?̇?𝑒𝑣𝑎𝑝 = ?̇?𝑒𝑣𝑎𝑝(ℎ1 − ℎ3). (1.1) 
 
O coeficiente de performance do sistema (𝐶𝑂𝑃) é um importante 
parâmetro de avaliação de eficiência do ciclo, ou sistema, de refrigeração 





 , (1.2) 
 
em que ?̇?𝑒𝑙𝑒 é a potência elétrica do compressor, referente ao processo 
(1-2). O compressor é o principal consumidor de energia elétrica do 
sistema de refrigeração e, assim, justifica o desenvolvimento crescente de 
pesquisas para o aumento de sua eficiência, bem como para a redução do 
ruído e custo de fabricação.  
Os compressores podem ser classificados em: (i) compressores 
rotodinâmicos e (ii) compressores de deslocamento positivo. 
Compressores rotodinâmicos possuem pás girantes que aumentam a 
energia cinética do escoamento e, em seguida, convertem essa energia em 
aumento de pressão (∆𝑝+) com o emprego de um difusor. Por outro lado, 
os compressores de deslocamento positivo geram o aumento de pressão 
(∆𝑝+) através do confinamento e redução de um volume de gás, através 
da movimentação de uma fronteira móvel ou elemento de compressão. Os 
compressores de deslocamento positivo podem ser subdivididos em três 
tipos: rotativos, orbitais e alternativos.  
Os compressores alternativos herméticos são os mais utilizados em 
refrigeradores domésticos. O termo hermético refere-se ao 
enclausuramento de todos os componentes (kit mecânico e motor elétrico) 
em uma cavidade lacrada (hermética) de aço estampado. Esse tipo de 
compressor pode ser subdividido de acordo com o mecanismo de 
acionamento: biela-manivela ou atuador linear. O mecanismo de 
acionamento é o responsável pelo movimento alternado imposto ao 
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elemento de compressão, o pistão. Compressores alternativos podem ter 
o movimento alternado do pistão fornecido por um mecanismo do tipo 
biela-manivela ou por um atuador linear, sendo este último objeto da 
análise do presente trabalho. 
 
1.2 O COMPRESSOR ALTERNATIVO LINEAR 
 
O mecanismo de acionamento do compressor linear é composto 
por quatro elementos, conforme mostra a Figura 1.4: (i) motor linear que 
gera pulsos eletromagnéticos em uma dada frequência, através de núcleos 
de aço laminado envoltos por duas bobinas de cobre; (ii) mola com a 
função estrutural de suspender o kit mecânico e, principalmente, para 
atuar como elemento ressonante na frequência de operação, amplificando 
o movimento do pistão; (iii) pistão e (iv) magnetos inseridos na haste 
metálica conectada ao pistão. 
De forma sucinta, os pulsos eletromagnéticos geram a força 
magnética que dá movimento aos magnetos, inseridos na haste metálica 
que é conectada ao pistão. A frequência de operação do motor linear que 
gera os pulsos permite que a mola vibre em seu modo de ressonância 
fundamental, amplificando o movimento e dando a vazão mássica 
desejada. Os magnetos são compostos do elemento químico Neodímio 
(𝑁𝑑), do grupo das terras raras.  
 
 
Figura 1.4 – Kit interno do compressor linear, adaptado de Bocchiola (2011).  
 
Compressores lineares permitem o controle de capacidade de 
refrigeração através da variação do curso do pistão,  algo que não pode 
ser realizado no mecanismo biela-manivela. A variação do curso e, 
consequentemente, a capacidade de refrigeração, é proporcional à 
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destacado que, em função do curso variável do pistão, compressores 
lineares possuem também volume morto variável.  
Neste trabalho, um compressor alternativo linear sem óleo foi 
selecionado para análise, operando com fluido refrigerante R134a e na 
frequência de 120 Hz (Figura 1.5 e Figura 1.6). O sistema de sucção é 
indireto e, assim, o fluido adentra o compressor e circula por todo o 
ambiente interno da carcaça antes de ser admitido na câmara de 
compressão. Do ponto de vista prático, esta circulação de fluido à baixa 
pressão é usada para promover o resfriamento de vários componentes 
quentes do compressor.  
A carcaça do compressor em análise possui geometria singular, 
composta por uma região em forma de pescoço (Figura 1.5), dividindo o 
compressor em duas regiões: uma correspondendo ao sistema de sucção 
e outra ao sistema de descarga. Tal configuração tem o intuito de reduzir 




Figura 1.5 – Vista geral superior do compressor alternativo linear. 
 
Uma característica muito importante e peculiar do compressor 
estudado neste trabalho, é a ausência de óleo lubrificante. O contato entre 
partes móveis é evitado pelo desvio de fluido refrigerante à alta pressão para 
a região de contato pistão-cilindro, formando um mancal aerostático ou 
pneumático (Figura 1.7).  
Mola ressonante 
Carcaça corpo (frio) 
Carcaça cabeça 
(quente) 









Filtros de sucção 
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Figura 1.7 – Mancal aerostático, desvio do fluxo indicado em vermelho, adaptado 
de Hülse (2008). 
 
A inexistência de óleo no compressor tem pontos positivos e 
negativos. A presença do óleo protege contra a oxidação das partes 
metálicas, lubrifica os mancais e atua como agente selante para reduzir o 
vazamento de gás em folgas formadas em válvulas e pelo par pistão-
cilindro. Algumas dificuldades para o emprego de óleo são: eventual não 
Motor linear 
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afinidade química com o fluido refrigerante; limitação dos níveis de 
temperatura de operação para a fim de evitar sua degradação; redução da 
taxa de transferência de calor nos trocadores de calor do sistema de 
refrigeração; poluição do meio ambiente no descarte do compressor; 
maior custo de produção do compressor associado à sua compra e à 
logística para o seu manuseio e armazenagem.  
Considerando o exposto, a ausência de óleo lubrificante em 
compressores traz vantagens que tornam o equipamento competitivo. 
Entretanto, a ausência de óleo no compressor pode causar o travamento 
do pistão devido à obstrução da folga pistão-cilindro pela presença de 
óxidos na espessura micrométrica da folga. Assim, a fabricação e 
montagem deste tipo de compressores exige cuidados extremos com 
limpeza e umidade. 
 
1.3 PARÂMETROS DE EFICIÊNCIA DE COMPRESSORES 
  
O funcionamento de compressores alternativos para refrigeração 
tem diversas fontes de ineficiência, com parte da potência consumida 
(?̇?𝑒𝑙𝑒) não sendo utilizada para a compressão do gás. As perdas inerentes 
ao funcionamento do equipamento compreendem parcelas de origem 
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Como pode ser observado na Figura 1.8, a potência elétrica (?̇?𝑒𝑙𝑒) 
não é completamente convertida em potência mecânica, ou potência de 
eixo, (?̇?𝑚𝑒𝑐). Parte dessa energia é perdida na forma de calor. Assim, 





 . (1.3) 
 
 De mesma maneira, a potência mecânica não é completamente 
convertida em potência útil para os processos termodinâmicos do ciclo de 
compressão, geralmente denominada potência indicada, (?̇?𝑝𝑣), pois 
existem perdas por atrito nas partes móveis do compressor. Assim, define-





 . (1.4) 
 
A potência indicada é a potência entregue ao fluido refrigerante 
pelo elemento de compressão (pistão), ou seja, é a potência necessária 
para realização do ciclo de compressão. Devido irreversibilidades 
termodinâmicas, devido a vazamentos, atrito viscoso do escoamento em 
válvulas e superaquecimento do gás, sua magnitude é sempre maior do 
que a potência necessária para uma compressão isentrópica (?̇?𝑠). Em 
função disso, define-se a eficiência isentrópica para a avaliação do 









?̇?𝑠 = ?̇?(ℎ2,𝑠 − ℎ1), (1.6) 
 
em que ?̇? é a vazão mássica fornecida pelo compressor e ℎ2,𝑠 é a entalpia 
específica do fluido refrigerante ao final de um processo de compressão 
isentrópico partindo do estado termodinâmico 1 com entalpia ℎ1. No caso 
de compressores herméticos é também usual se definir a eficiência 
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isentrópica pela razão entre a potência isentrópica ?̇?𝑠 e a potência elétrica 
consumida, ?̇?𝑒𝑙𝑒. Esta definição não é adotada neste trabalho. 
Além da eficiência isentrópica, 𝜂𝑠, outro parâmetro comumente 
adotado na avaliação do desempenho de compressores é a eficiência 
volumétrica (𝜂𝑣), definida pela razão entre a vazão mássica fornecida pelo 





 . (1.7) 
 
A vazão ideal é aquela que seria fornecida pelo compressor se o 
volume deslocado pelo movimento do pistão fosse preenchido com gás 
no estado termodinâmico (𝑝 e 𝑇) do passador de sucção. 
Uma característica importante de compressores alternativos 
lineares frente a compressores alternativos biela-manivela, é sua 
eficiência mecânica elevada, em torno de 99%, devido ao menor número 
de partes móveis.  
 
1.4 TRANSFERÊNCIA DE CALOR EM COMPRESSORES 
 
O entendimento dos fenômenos térmicos no interior de um 
compressor permite identificar fontes de ineficiência e, assim, 
possibilidades de melhoria. No entanto, estudos sobre transferência de 
calor em compressores apenas se difundiram nas últimas três décadas. 
Justificativas para este interesse tardio de pesquisas na área se devem em 
parte devido à incerteza sobre a influência da transferência de calor no 
desempenho do compressor (BROK et al.,1980) e, pela complexidade na 
modelagem do problema (SHIVA PRASAD, 1998). 
Os efeitos da transferência de calor no desempenho de 
compressores estão relacionados a aspectos de eficiência termodinâmica 
e de confiabilidade. No que diz respeito à eficiência, um dos principais 
aspectos analisados é o aumento de temperatura do gás refrigerante entre 
o passador de sucção e a câmara de compressão. Este fenômeno, 
comumente referenciado como superaquecimento do gás de sucção, tem 
os seguintes efeitos prejudiciais: 
 
 Reduz a densidade do gás que é admitido na câmara de 
compressão e, com isso, reduz a vazão de massa fornecida pelo 
compressor; 
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 Aumenta o trabalho específico de compressão necessário para 
aumentar a pressão do fluido refrigerante. 
 
Apesar de prejudicial à eficiência termodinâmica do compressor, o 
superaquecimento do gás pode ser necessário para evitar a entrada de 
líquido na câmara de compressão. Além disso, em algumas aplicações, o 
superaquecimento é um resultado da passagem do gás sobre o motor para 
evitar temperaturas excessivas. 
O calor rejeitado no interior da carcaça do compressor pelo sistema 
de descarga contribui também para o aumento do superaquecimento do 
gás. Investigações experimentais como as realizadas por Jacobs (1976), 
Brok et al. (1980), Gerlach e Berry (1989) e Shiva Prasad (1992) são 
exemplos de estudos que mostram a relação entre o superaquecimento do 
gás e o calor rejeitado pelo gás descarregado. 
Ainda em relação à influência da transferência de calor na 
desempenho do compressor, Kremer (2006) estudou maneiras de reduzir 
a temperatura do gás durante a compressão. Através de uma análise 
teórica, o autor mostrou a redução da eficiência do compressor com o 




Figura 1.9 – Efeito do superaquecimento na sucção via análise teórica, adaptado 














42 Seção 1.5  
 
Em relação a aspectos de confiabilidade, temperaturas elevadas 
podem ocasionar a falha de componentes fundamentais do compressor, 
tais como o motor elétrico. Outro impacto significativo é a variação da 
viscosidade do óleo lubrificante com a temperatura. 
Em função do exposto, pode se afirmar que o conhecimento 
relacionado à transferência de calor em compressores é crucial para o 
desenvolvimento de sistemas de refrigeração mais eficientes, sendo a 
principal motivação deste trabalho. 
 
1.5 OBJETIVOS GERAIS DO TRABALHO 
 
O objetivo geral do presente trabalho é desenvolver e validar um 
modelo para previsão do campo de temperatura dos componentes de um 
compressor linear, com especial atenção ao superaquecimento do fluido 
refrigerante durante o processo de sucção. De posse do modelo, análises 
térmicas serão realizadas a fim de observar a interação térmica entre 
componentes sólidos e o escoamento de gás, bem como simular o 
compressor em quatro condições de operação.  
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2. REVISÃO DA LITERATURA 
 
Neste capítulo, apresenta-se uma revisão de trabalhos disponíveis 
na literatura que analisam o ciclo termodinâmico de compressão e a 
transferência de calor em compressores alternativos herméticos. No final 
deste capítulo, apresentam-se os objetivos específicos e as principais 
contribuições do presente trabalho. 
 
2.1 MODELAGEM TERMODINÂMICA DO CICLO DE 
COMPRESSÃO 
 
Nesta seção, apresentam-se trabalhos focados na modelagem 
termodinâmica de compressores alternativos, uma vez que a mesma deve 
ser acoplada à modelagem térmica.  
Ussyk (1984), baseado nos trabalhos de Wambsganss (1966) e 
Pandeya e Soedel (1978), desenvolveu um modelo para caracterizar o 
ciclo de compressão em um compressor alternativo com mecanismo do 
tipo biela-manivela, conforme ilustrado na Figura 2.1. O modelo possui 
uma formulação transiente no tempo e integral no espaço e utiliza quatro 
grupos de equações para avaliar as seguintes grandezas: (i) volume 
instantâneo de gás confinado na câmara de compressão a partir dos 
parâmetros geométricos do mecanismo de acionamento; (ii) temperatura 
instantânea do gás no ciclo de compressão através de curvas de processos 
politrópicos; (iii) massa instantânea de gás que entra e sai da câmara de 
compressão através de válvulas; (iv) pressão interna por meio de uma 
equação de estado. 
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Ao longo dos anos, o modelo de Ussyk (1984) foi adaptado 
diversas vezes, a fim de representar de maneira mais precisa os 
fenômenos físicos que acontecem no compressor. Por exemplo, Prata et 
al. (1992) incluíram um modelo para avaliar a transferência de calor entre 
os componentes do compressor. Além disto, Pereira et al. (2002) 
aprimoraram o modelo com a inclusão de um procedimento para a solução 
do escoamento pulsante compressível nos filtros acústicos de sucção e 
descarga. 
 Os primeiros modelos para o compressor linear se concentraram 
no estudo do motor linear, tendo em vista a nova tecnologia. Neste 
sentido, Cadman e Cohen (1969) desenvolveram um modelo para simular 
o acionamento linear, com o objetivo de prever o comportamento do 
motor em diferentes condições de carregamento, definidas pela razão de 
pressão entre as linhas de descarga e de sucção. A validação do modelo 
foi realizada através da comparação dos resultados com medições 
realizadas em um protótipo instrumentado de compressor linear. Os 
autores notaram que o movimento livre do pistão origina dificuldades em 
compressores lineares, tais como volume morto variável e instabilidade 
do pistão. A instabilidade do pistão, caracterizada por seus movimentos 
transversais devido ao maior grau de liberdade do movimento, aumenta o 
desafio na modelagem dos esforços. Mais tarde, Pollak et al. (1978) 
confirmaram as conclusões de Cadman e Cohen (1969), através de 
resultados fornecidos por modelos para descrever o movimento do pistão 
e o sistema elétrico, considerando o compressor operando em regime 
cíclico plenamente estabelecido. 
 Van der Walt e Unger (1994) apresentaram o estado da arte do 
compressor linear. Posteriormente, Unger (1998) e Unger e Novotny 
(2002) construíram diversos protótipos de compressores lineares e 
verificaram a possibilidade de aplicação dos mesmos em refrigeração 
criogênica e refrigeração de dispositivos eletrônicos. 
 As dificuldades de estabilização do pistão, identificadas por 
Cadman e Cohen (1969), foram avaliadas por Hülse (2008) em um 
compressor linear sem óleo. O autor estudou os carregamentos laterais 
que agem sobre o pistão (Figura 2.2), advindos do escoamento nos 
orifícios de insuflamento de gás usados para formar um mancal 
aerostático na folga pistão-cilindro, com o emprego de um modelo 
bidimensional para o equilíbrio dinâmico do pistão no interior do cilindro. 
O modelo construído permitiu concluir que, para o compressor linear 
estudado, o pistão é bastante estável e que as perdas por fricção e pela 
vazão de insuflamento são pequenas. 
 




Figura 2.2 – Balanço de forças no pistão do compressor linear, Hülse (2008). 
 
 Hülse (2008) também estudou o mecanismo de acionamento do 
compressor alternativo linear sem óleo. O autor baseou-se no modelo de 
Ussyk (1984), substituindo as equações do eixo excêntrico pelas equações 
de movimento do par formado pelo atuador linear e pela mola ressonante, 
de forma a calcular a trajetória do pistão e, assim, a variação do volume 
na câmara de compressão. A primeira lei da termodinâmica foi empregada 
para o cálculo da temperatura do gás na câmara de compressão, com 
modelos específicos para a dinâmica e vazões associadas as válvulas. 
Uma equação de estado para o gás permitiu a determinação da pressão ao 
ciclo de compressão. 
 Com procedimento similar ao adotado por Hülse (2008), Bradshaw 
et al. (2010) desenvolveram um modelo para simular um minicompressor 
linear, empregando fluido refrigerante R-134a, projetado para 
refrigeração de equipamentos eletrônicos. Conforme ilustra a Figura 2.3, 
o modelo divide o compressor em dois volumes de controle: câmara de 
compressão, volume de controle 1 (∀𝐶1) e ambiente interno da carcaça do 
compressor, volume de controle 2 (∀𝐶1). A transferência de calor de cada 
um dos volumes de controle para o ambiente externo foi modelada através 
de uma correlação da literatura (FAGOTTI e PRATA, 1998). Para o ciclo 
de compressão no ∀𝐶1, modelos foram empregados para o cálculo das 
seguintes grandezas: (i) vazamento de fluido refrigerante na folga pistão-
cilindro; (ii) movimento das válvulas de forma a avaliar vazões nos 
processos de sucção e descarga; (iii) movimento do pistão através da 
modelagem do motor linear. Finalmente, a seguinte expressão foi obtida 





= ?̇?∀𝐶1 + ?̇?∀𝐶2 , (2.1) 
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sendo a temperatura externa 𝑇𝑎𝑚𝑏. A resistência à transferência de calor 
externa, 𝑅𝑎𝑚𝑏, foi estimada a partir de correlação da literatura (HILPERT,  
1933).  
 Os resultados obtidos por Bradshaw et al. (2011) para o curso do 
pistão (𝑥𝑝𝑖𝑠), eficiência volumétrica (𝜂𝑣) e eficiência isentrópica (𝜂𝑠), 
foram comparados com dados experimentais, sendo observados desvios 
máximos de 1,3%, 24% e 31%, respectivamente. Os autores salientaram 
que o modelo precisa ser melhorado do ponto de vista termodinâmico de 
forma a permitir o projeto de sistemas de refrigeração para dispositivos 
eletrônicos. Não obstante, o modelo se mostrou adequado para o 
dimensionamento do curso do pistão, diâmetro do cilindro e avaliação do 
vazamento na folga pistão-cilindro. Além disto, para uma dada frequência 
de operação, o modelo permite o dimensionamento da mola ressonante e, 




Figura 2.3 – Volumes de controle do modelo térmico desenvolvido por Bradshaw 
et al. (2010) para a simulação de um minicompressor linear. 
 
Groll e Bradshaw (2013) aprimoraram o modelo de Bradshaw et 
al. (2011) e estudaram a influência da variação do volume morto (∀𝛿) e 
do coeficiente de fricção (𝑓) no par pistão-cilindro sobre o desempenho 
termodinâmico (𝜂𝑣 e 𝜂𝑠). Concluíram que a eficiência volumétrica cai 
linearmente com o aumento do volume morto, reduzindo 
consideravelmente a vazão de massa e, também, que seu valor não sofre 
influência do coeficiente de fricção. Quanto a eficiência isentrópica, Groll 
e Bradshaw (2013) observaram um decaimento não linear com a variação 
do volume morto, apresentando uma queda abrupta quando o volume 
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𝜂𝑣, observaram que a eficiência isentrópica, 𝜂𝑠, é reduzida com o aumento 
do coeficiente de fricção pistão-cilindro. 
 Groll e Bradshaw (2013) fizeram também uma análise comparativa 
sobre a influência do volume morto no desempenho de compressores 
alternativos biela-manivela e de compressores lineares. Os autores 
observaram que, à medida que o volume morto aumenta, a redução da 
eficiência isentrópica é menor para compressores lineares. Este aspecto é 
resultado da capacidade do mecanismo em absorver parcela da energia do 
gás comprimido durante a expansão (efeito mola). Esta energia é 
absorvida pela mola ressonante e reutilizada na compressão seguinte, 
tornando este compressor mais eficiente, se comparado com o compressor 
alternativo biela-manivela Figura 2.4. 
 
 
Figura 2.4 – Eficiência isentrópica, 𝜂𝑠, dos compressores linear e biela-manivela 
em relação ao volume morto, ∀𝛿. Adaptado de Groll e Bradshaw (2013). 
 
2.2 MODELAGEM TÉRMICA  
 
Shiva Prasad (1998) elaborou uma revisão extensa sobre o estado 
da arte da análise térmica de compressores. Além de destacar a 
dificuldade encontrada pelos pesquisadores em modelar o fenômeno de 
transferência de calor, o autor concluiu sobre o consenso geral entre os 
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Como exemplo, Prasad (1998) indicou a dificuldade em se fazerem 
medições detalhadas para a validação de modelos, haja vista a 
complexidade geométrica dos componentes de compressores.  
A partir da década de 90, com a evolução da capacidade 
computacional, métodos para a previsão do impacto da transferência de 
calor sobre o desempenho de compressores foram desenvolvidos. A 
importância do tema se consolidou não só na pesquisa acadêmica, mas 
também como uma ferramenta de projeto na indústria. A análise térmica 
do compressor consiste na determinação da temperatura de seus 
principais componentes e posterior identificação de suas influências sobre 
o seu desempenho termodinâmico e sua confiabilidade. Com essa 
informação e o conhecimento em materiais, pode-se então avaliar 
alternativas para o aumento de eficiência e melhoria de confiabilidade. 
De fato, a escolha de óleos lubrificantes, materiais e layout de 
componentes de compressores, compõe uma área de estudo conhecida 
como gerenciamento térmico. 
A literatura apresenta diferentes modelos para a simulação térmica 
de compressores, os quais podem ser classificados em três grupos: (i) 
modelos integrais; (ii) modelos híbridos e (iii) modelos diferenciais. A 
seguir, apresentam-se as principais características de cada uma dessas 
abordagens de modelagem, bem como os trabalhos mais relevantes 
associados às mesmas. Todos os trabalhos revisados nesta seção se 
referem a compressores alternativos para refrigeração doméstica com 
mecanismo de acionamento do tipo biela-manivela.  
 
2.2.1 Modelos integrais 
 
Modelos integrais adotam balanços integrais de massa e energia 
em regiões de interesse do compressor. O acoplamento térmico entre as 
diferentes regiões, ou componentes, é realizado através de coeficientes de 
transferência de calor, calibrados a partir de dados experimentais ou 
obtidos através de correlações da literatura. Modelos integrais foram 
desenvolvidos por Meyer e Thompson (1990), Todescat et al. (1992) e 
Ooi (2003).  
No trabalho de Todescat et al. (1992), o ciclo de compressão foi 
resolvido com base no modelo de Ussyk (1984). Por outro lado, a 
transferência de calor entre componentes do compressor e ambiente 
interno, foram avaliados em regime permanente. A Figura 2.5 apresenta 
os diversos volumes de controle empregados no modelo térmico de 
Todescat et al. (1992).  
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As inter-relações entre os diversos volumes de controle foram 
caracterizadas por coeficientes de transferência de calor calibrados 
experimentalmente. Neste tipo de calibração, uma distribuição de 
temperatura experimental, obtida para uma dada condição de operação, é 
utilizada para determinar os coeficientes de transferência de calor entre 
os componentes. Com estes coeficientes, é possível analisar a distribuição 
de temperatura em condições não avaliadas experimentalmente.  
 
 
Figura 2.5 – Visão esquemática dos volumes de controle adotados para balanços 
de energia no modelo térmico de Todescat et al. (1992). 
 
Ooi (2003) adotou uma modelagem introduzida por Padhy (1992), 
conhecida como modelo de rede térmica, na qual correlações da literatura 
são empregadas para a representação da transferência de calor entre os 
componentes do compressor. Desta forma, em princípio, o modelo não 
necessita de dados experimentais para a sua calibração. Além disto, em 
comparação a outros modelos integrais (MEYER e THOMPSON, 1990; 
TODESCAT et al., 1992), os modelos integrais desenvolvidos por Padhy 
(1992) e Ooi (2003) subdividem o compressor em um número muito 
maior de volumes (22 e 46, respectivamente). Os resultados do modelo 
de Ooi (2003) apresentaram concordância satisfatória com dados 
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experimentais (Figura 2.6). Ao dividir o compressor em um número maior 
de elementos, os autores buscaram representar de forma mais precisa a 
interação térmica entre componentes. Contudo, as correlações geralmente 
disponíveis são para geometrias muito mais simples do que as dos 
componentes do compressor. Além disto, o desenvolvimento deste tipo 




Figura 2.6 – Resultados numéricos de temperatura do modelo de rede térmica de 
Ooi (2003) comparados com dados experimentais. 
 
Apesar de úteis na análise de protótipos de compressores, modelos 
integrais não são indicados para fins de projeto de compressor com 
alterações geométricas, pois dependem de dados experimentais. A 
dependência em relação a dados experimentais é eliminada nos modelos 
de rede térmica. No entanto, esses modelos são também de difícil 
aplicação em função de adotarem coeficientes de transferência de calor 
desenvolvidos para geometrias simplificadas e também pela dificuldade 
em se montar o sistema de equações adequado para caracterizar as inter-
relações térmicas entre os componentes.  
 
2.2.2 Modelos híbridos 
 
O modelo híbrido é formado por uma formulação diferencial para 
a solução da condução de calor nos componentes sólidos e uma 
formulação integral, apresentada na Seção 2.2.1, para as regiões ocupadas 
pelo gás. O acoplamento entre os domínios de solução do gás e dos 
componentes sólidos é realizado por coeficientes de transferência de 
calor.  
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Ribas (2007) desenvolveu um modelo híbrido para determinar o 
campo de temperatura de um compressor alternativo. A condução de calor 
nas regiões sólidas foi resolvida via método dos volumes finitos, 
fornecendo resultados de temperatura em diversos componentes, como 
ilustrado na Figura 2.7. A transferência de calor no domínio do fluido 
refrigerante foi avaliada através de um modelo integral, análogo ao 
proposto por Todescat et al. (1992). O acoplamento entre os domínios de 
componentes sólidos e do fluido foi realizado por coeficientes de 
transferência de calor obtidos através de balanços de energia aplicados ao 
gás (balanço integral), a partir de dados experimentais. 
Os resultados obtidos com o modelo híbrido de Ribas (2007) 
apresentaram excelente concordância com medições, com desvio máximo 
absoluto de 2,6°C. A principal desvantagem do modelo consiste na 
dependência de dados experimentais para a obtenção de coeficientes de 
transferência de calor. 
 
 
Figura 2.7 – Perfil de temperatura em graus Celsius de componentes sólidos de 
um compressor alternativo, adaptado de Ribas (2007).  
 
Schreiner (2008) desenvolveu um modelo híbrido a partir do 
conceito proposto por Ribas (2007). O campo de temperatura de um 
compressor alternativo operando com R-134a foi determinado e um 
desvio máximo de 6,8°C foi observado em relação aos dados 
experimentais. Como uma melhoria do método, Schreiner (2008) 
introduziu um procedimento a fim de automatizar a calibração dos 
coeficientes de transferência de calor. Com este objetivo, adotou um 
algoritmo de otimização para reduzir os desvios entre resultados 
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comparativos. A calibração usada por Ribas (2007) era realizada por 
tentativa e erro, dependendo de sensibilidade por parte do usuário e 
tornando o modelo dispendioso para uso em projeto. 
Almbauer et al. (2006) adotaram um modelo híbrido para a solução 
do campo de temperatura de um compressor alternativo, com o uso de três 
formulações: (i) formulação diferencial unidimensional para o 
escoamento gás; (ii) formulação diferencial tridimensional para a 
condução de calor no domínio sólido; (iii) formulação integral para o 
balanço de energia em volumes de controle distribuídos no compressor. 
A ideia dos autores foi, a partir da solução do acoplamento entre os 
modelos diferenciais (i e ii), deduzir correlações para a formulação 
integral (iii). Os autores verificaram que, apesar da boa concordância 
entre os resultados de temperatura desse modelo com resultados de 
modelos mais complexos para uma dada condição de operação, as 
correlações de transferência de calor não se mostraram válidas quando a 
condição de operação foi alterada. Almbauer et al. (2006) argumentaram 
que resultados mais precisos seriam obtidos com a divisão do compressor 
em um número maior de volumes de controle. 
Mais recentemente, Sanvezzo (2012) desenvolveu um modelo 
híbrido para um compressor alternativo utilizando R134a. A fim de tornar 
o modelo menos dependente de dados experimentais, utilizou correlações 
na literatura para determinação dos coeficientes de transferência de calor 
nas regiões de escoamento de gás e óleo, seguindo a proposta de Ooi 
(2003). O modelo foi aplicado na simulação térmica do compressor em 
três condições de operação e as previsões de distribuição de temperatura 
se mostraram em boa concordância com dados experimentais, com desvio 
máximo absoluto de 7,9°C. A Figura 2.8 apresenta campos de 
temperatura referentes à carcaça e ao conjunto mecânico do compressor. 
 
 
Figura 2.8 – Campos de temperatura para a carcaça e o conjunto mecânico de um 
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Os artigos citados nesta seção mostram que o modelo híbrido 
permite unir a precisão de modelos diferenciais com a facilidade de 
implementação dos modelos integrais. O custo computacional é 
intermediário àqueles do modelo integral e a uma abordagem totalmente 
diferencial das equações para os domínios do gás e do sólido. Desta 
forma, modelos híbridos são uma alternativa para projeto. 
 
2.2.3 Modelos diferenciais 
 
Modelos diferenciais são capazes de resolver os campos de 
temperatura associados ao escoamento de gás no interior do compressor 
e à condução de calor em seus componentes sólidos. Naturalmente, esse 
grau de resolução está associado a um custo computacional muito maior 
que aqueles dos modelos integral e híbrido. 
Chikurde et al. (2002) aplicou pela primeira vez um modelo 
diferencial tridimensional para os domínios de gás e componentes sólidos 
de um compressor alternativo de condicionamento de ar. Os autores 
buscaram explorar as vantagens desse tipo de modelagem para a redução 
do tempo de projeto do compressor pela possibilidade de se analisar 
alterações da geometria de componentes. Os resultados apresentaram 
razoável concordância com dados experimentais, com desvio máximo 
absoluto de 7°C.  
Raja et al. (2003) desenvolveram um modelo numérico, baseado 
em formulação diferencial tridimensional para um compressor alternativo 
usando refrigerante R-22. O compressor investigado foi dividido em 
quatro domínios: (i) fluido refrigerante; (ii) óleo lubrificante; (iii) estator 
do motor elétrico; (iv) rotor do motor elétrico e conjunto mecânico. Uma 
simplificação do modelo de Raja et al. (2003) foi considerar o óleo 
estático no cárter e sem estar misturado ao fluido refrigerante. Além disso, 
o modelo de Raja et al. (2003) não resolve a câmara de compressão. Essa 
é uma simplificação que compromete a avaliação de desempenho do 
compressor, uma vez que as temperaturas elevadas da câmara de 
compressão e descarga afetam as eficiências volumétrica e isentrópica do 
compressor. A não simulação da câmara de compressão constitui também 
um limitante à determinação do superaquecimento do gás na sucção. O 
desvio máximo absoluto encontrado pelos autores entre resultados 
numéricos experimentais foi de 22,5°C. 
Birari et al. (2006) empregou dois modelos diferenciais distintos 
para prever o campo de temperatura de um compressor alternativo 
operando com R-22. O domínio da câmara de compressão foi resolvido 
por um modelo bidimensional diferencial com malha móvel, com o 
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movimento alternado do pistão sendo descrito através de uma equação 
algébrica. Após resolver a transferência de calor na câmara de 
compressão, um valor médio de fluxo de calor na parede é calculado ao 
longo do ciclo de compressão e usado em um modelo diferencial 
tridimensional para todo compressor (Figura 2.9). 
O modelo de Birari et al. (2006) não deixa claro o acoplamento 
entre esses dois modelos diferenciais, ficando difícil avaliar o efeito do 
calor dissipado pela câmara de compressão e pelo sistema de descarga 
sobre o campo de temperatura do restante do compressor. O desvio 
máximo entre previsões do modelo e medições foi de 16°C. 
 
 
Figura 2.9 – Compressor simulado via modelo diferencial. Adaptado de Birari et 
al. (2006). 
 
A partir das ideias propostas por Chikurde et al. (2002), Raja et al. 
(2003) e Birari et al. (2006), Schreiner (2008) desenvolveu um modelo 
diferencial em regime permanente para a simulação de compressores 
alternativos, denominado “Modelo de Fluxo Médio”. O ciclo de 
compressão foi resolvido com a aplicação do modelo integral transiente 
de Ussyk (1984). O autor concluiu que o modelo não é capaz de 
caracterizar a transferência de calor no compressor de maneira 
satisfatória, com desvios de até 24,8°C em comparação com dados 
experimentais. Os desvios foram atribuídos à desconsideração do 
escoamento de óleo no interior do compressor. Ao contrário dos modelos 
diferenciais anteriores, o modelo de Schreiner (2008) descreveu em 
detalhes o seu acoplamento com a solução do ciclo de compressão, 
determinante para a caracterização do superaquecimento do gás no 
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2.3 SÍNTESE E OBJETIVOS ESPECÍFICOS  
 
O superaquecimento é um problema de grande relevância em 
compressores de refrigeração doméstica, tendo em vista o seu efeito 
negativo sobre as suas eficiências isentrópica e volumétrica. Conforme 
discutido na seção anterior e sintetizado na Tabela 2.1, o 
superaquecimento tem sido investigado com o auxílio de três categorias 
de modelos: i) modelos integrais; ii) modelos híbridos e iii) modelos 
diferenciais.  
Através da Tabela 2.1, nota-se que os modelos diferenciais e os 
modelos híbridos fornecem resultados com maior nível de detalhamento, 
possibilitando análises térmicas de maior abrangência, apesar do maior 
custo computacional.  
 
Tabela 2.1 – Síntese de modelos para a análise térmica de compressores.  
Autor Ano Modelo 
Custo computacional, 
riqueza de informação 
Mayer e Thompson 1990 
Integral 
 
Todescat et al. 1992 
Ooi 2003 





Chikurde et al. 2002 
Diferencial 
Raja et al. 2003 
Birari et al. 2006 
Schreiner 2008 
 
Considerando o estado da arte, o presente trabalho considera o 
desenvolvimento de um modelo diferencial para a análise térmica de um 
compressor linear que opera sem óleo lubrificante. Para alcançar essa 
meta, os seguintes objetivos específicos são definidos: 
 
 Desenvolvimento de modelo diferencial, com validação 
experimental, para a análise térmica de um compressor 
alternativo linear, com base no modelo de Schreiner (2008) e 
acoplando o modelo integral para a câmara de compressão 
proposto por Hülse (2008); 
 Determinação e análise da distribuição de temperatura do 
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3. MODELO INTEGRAL PARA O CICLO DE COMPRESSÃO 
 
Este capítulo apresenta o modelo utilizado para a simulação do 
ciclo de compressão. Grandezas avaliadas no ciclo de compressão no 
interior do cilindro são dados de entrada fundamentais para o modelo 
diferencial adotado para o restante do compressor, cuja formulação 
matemática será apresentada no Capítulo 4.  
Hülse (2008) desenvolveu um modelo para a simulação do 
desempenho de um compressor linear, empregando o seguinte conjunto 
de equações: 
 
i) Equações para a dinâmica do pistão, requeridas para o cálculo do 
volume da câmara de compressão, ∀𝑐𝑦𝑙(𝑡); 
ii) Equações para calcular a pressão, 𝑝(𝑡), temperatura, 𝑇(𝑡), e massa, 
𝑚(𝑡) do gás ao longo do ciclo de compressão; 
iii) Equações para vazão mássica nas válvulas de sucção, ?̇?𝑠𝑣, e 
descarga, ?̇?𝑑𝑣; 
iv) Equações para a vazão de gás na folga pistão-cilindro e através dos 
orifícios de insuflamento do mancal aerostático; 
v) Equações para a dinâmica das válvulas; 
vi) Equações da pulsação do gás nos sistemas de sucção e descarga; 
vii) Equações para a eletrônica do atuador linear que gerencia a força 
e a corrente elétrica na busca do modo de ressonância. 
 
Neste trabalho, o objetivo é determinar o campo de temperaturas 
do compressor em regime permanente. Dessa forma, os valores 
necessários para o modelo diferencial são médios, obtidos através da 
integração das respectivas grandezas nas fronteiras da câmara de 
compressão ao longo de um ciclo de compressão. Das equações acima 
listadas, as cinco primeiras fornecem os valores necessários para o 
acoplamento dos modelos, formando um modelo de simulação global do 
compressor.  
A pulsação do gás nos sistemas de sucção e descarga não foi 
resolvida no modelo diferencial empregado neste trabalho, em função da 
formulação de regime permanente adotada para o escoamento.  
 
3.1 MECANISMO DE ACIONAMENTO 
 
Algumas alterações foram realizadas no código de Hülse (2008). 
As equações vii) do motor linear foram substituídas por uma eficiência 
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elétrica obtida experimentalmente. Além disso, substituiu-se as equações 
i) da dinâmica que origina o movimento do pistão por uma função 
senoidal, em que a amplitude varia com a condição de operação. O 
deslocamento senoidal respeita a potência elétrica consumida, a qual é 
prescrita para o compressor linear avaliado.  
A equação para o deslocamento do pistão, 𝑥𝑝𝑖𝑠, é descrita como: 
 
𝑥𝑝𝑖𝑠(𝑡) = −𝐴 sen (2𝜋𝑓𝑡), (3.1) 
 
onde, pela Equação (3.1), o volume da câmara de compressão pode ser 
determinado.  
A Figura 3.1 apresenta algumas grandezas requeridas no modelo 
de simulação do ciclo de compressão: volume morto geométrico (∀𝛿,𝑔𝑒𝑜); 
altura mínima e máxima da câmara (ℎ𝑚𝑖𝑛, ℎ𝑚𝑎𝑥); altura de câmara no 
curso médio (ℎ𝑥0,𝑝𝑖𝑠); amplitude do movimento do pistão (𝐴); pontos 




Figura 3.1 – Câmara de compressão e dimensões importantes para definição da 
equação ∀𝑐𝑦𝑙(𝑡). 
 
A taxa de variação de 𝑥𝑝𝑖𝑠 em relação ao tempo, 𝑡, fornece a 
equação para a velocidade do pistão: 
 














𝑦𝑥0,𝑝𝑖𝑠 = 𝐴0 = 𝑥0,𝑝𝑖𝑠  
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em que 𝐴 é a amplitude de movimento do pistão e 𝑓 é a frequência de 
operação do compressor fixada em 120Hz. 
A amplitude do movimento do pistão é definida através de 
dimensões da câmara, ou seja: 
 
𝐴 = ℎ𝑥0,𝑝𝑖𝑠 −  ℎ𝑚𝑖𝑛. (3.3) 
 
O volume ocupado pelo gás no cilindro em um determinado 
instante de tempo 𝑡 é dado por: 
 
∀𝑐𝑦𝑙(𝑡) =  ∀𝛿,𝑔𝑒𝑜 + 𝑦𝑐𝑐(𝑡)𝐴𝑝𝑖𝑠, (3.4) 
 
em que 𝐴𝑝𝑖𝑠 é a área do pistão e 𝑦𝑐𝑐(𝑡) é a distância do pistão em relação 
à placa da válvula de descarga: 
 
𝑦𝑐𝑐(𝑡) = ℎ𝑚𝑖𝑛 + 𝐴 + 𝑥𝑝𝑖𝑠(𝑡). (3.5) 
 
Assim, o volume instantâneo do cilindro é obtido de 
 
∀𝑐𝑦𝑙(𝑡) =  ∀𝛿,𝑔𝑒𝑜 + {ℎ𝑚𝑖𝑛 + 𝐴 + 𝑥𝑝𝑖𝑠(𝑡)}𝐴𝑝𝑖𝑠. (3.6) 
 
Ao contrário do que acontece em compressores alternativos com 
mecanismo do tipo biela-manivela, em compressores lineares o 
movimento do pistão é “livre”. Como a potência de consumo é prescrita, 
os valores das dimensões, na Figura 3.1, são calculados para atender à 
potência fornecida.  
No compressor linear, o aumento da potência consumida gera um 
aumento da amplitude do movimento do pistão, alterando todas as 
dimensões da Figura 3.1, exceto ∀𝛿,𝑔𝑒𝑜= 𝑐𝑡𝑒. Por esta razão, em 
compressores lineares se referencia um movimento “livre” do pistão. Isso 
não ocorre em compressores com mecanismo biela-manivela, já que os 
parâmetros geométricos do mecanismo definem o curso do pistão e, 
portanto, a potência também é fixa. 
Uma característica singular e importante dos compressores lineares 
é o controle de capacidade feito pela variação do curso do pistão. Nesse 
sentido, o modelo de simulação deve ajustar a amplitude do movimento 
do pistão de forma que a potência consumida seja igual ao valor prescrito. 
No modelo, isto é realizado através do ajuste da amplitude com a 
multiplicação de um fator 𝜑 que varia de 0,85 a 1. Esta é uma 
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simplificação em relação ao modelo de Hülse (2008), que considera a 
eletrônica do motor linear e o balanço das forças que atuam no pistão. 
Entretanto, levando-se em conta que o controle de capacidade do 
compressor estudado é feito diretamente através do movimento do pistão, 
a sua simplificação não altera o resultado final. 
Voltando à Figura 3.1, percebe-se que quando o pistão atinge o 
ponto morto superior (TDC), a altura da câmara é mínima e 𝑥𝑝𝑖𝑠 = −𝐴. 
Essa distância deve ser maior em compressores do tipo linear do que em 
compressores biela-manivela, de forma a garantir que não haja o choque 
do pistão contra a placa de válvula, um risco que é maior devido ao 
movimento “livre” do pistão.  
 
3.2 DINÂMICA DE VÁLVULAS 
 
As válvulas de compressores de refrigeração são, em geral, 
automáticas do tipo palheta e construídas em aço mola. Essas válvulas são 
engastadas em uma de suas extremidades, enquanto que a extremidade 
oposta é apoiada sobre o orifício de passagem no assento, por onde o gás 
escoa (Figura 3.2). A abertura da válvula é regida pelo balanço de forças 
que atuam sobre a mesma. O carregamento de pressão do gás atua nas 
superfícies superior (𝑠𝑠) e inferior (𝑠𝑖) da válvula. A válvula irá abrir 
quando a diferença de pressão gerar uma força superior à soma das forças 
resistivas atuantes na sua estrutura, tal como força de inércia e força de 
rigidez do material. 
 
 
Figura 3.2 – Representação de escoamento em uma válvula do tipo palheta. 
 
Uma modelagem bastante difundida é a representação da dinâmica 
da válvula do tipo palheta através de um mecanismo massa-mola-
amortecedor com um grau de liberdade (DESCHAMPS et al., 2002), 
conforme ilustrado na Figura 3.3 para as válvulas de sucção e descarga. 
Deve ser observado que a válvula de sucção é localizada sobre o pistão 
do compressor linear. 









Figura 3.3 – Modelo de dinâmica para as válvulas de um compressor linear, com 
a válvula de sucção sobre o pistão. 
 
No modelo com um grau de liberdade, a válvula (𝑣) é representada 
por um corpo de massa 𝑀𝑣, matematicamente representada como 
conectada ao corpo do compressor pelas constantes elástica, 𝐾𝑣, e de 
amortecimento viscoso, 𝑐𝑣. Assim, a equação para a dinâmica da palheta 
é expressa da seguinte forma: 
 
𝑀𝑣?̈?𝑣 + 𝐾𝑣?̇?𝑣 + 𝑐𝑣𝑥𝑣 = 𝐹. (3.7) 
 
em que 𝑥𝑣, ?̇?𝑣 e ?̈?𝑣 são o deslocamento, a velocidade e aceleração da 
palheta, respectivamente. 
A solução da Equação (3.7) requer o conhecimento da força 
induzida pelo carregamento de pressão sobre a palheta, 𝐹. Esta força é 
geralmente avaliada através da diferença entre as pressões na câmara a 
montante (𝑝𝑢𝑝) e a jusante (𝑝𝑑𝑜𝑤𝑛) do escoamento na válvula, por meio 
do conceito de área efetiva de força (𝐴𝑒𝑓): 





𝐾𝑠𝑣  𝑐𝑠𝑣  
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𝐹 = (𝑝𝑢𝑝 − 𝑝𝑑𝑜𝑤𝑛)𝐴𝑒𝑓. (3.8) 
 
A área efetiva de força 𝐴𝑒𝑓 depende do escoamento, o qual é 
bastante afetado pela abertura da válvula. Assim: 
 
𝐴𝑒𝑓 = 𝑓(𝑥𝑣), (3.9) 
 
sendo determinada a partir de experimentos ou simulações 
(DESCHAMPS et al., 2000). 
 
3.3 MODELAÇÃO DO CICLO DE COMPRESSÃO 
 
O fluido refrigerante confinado na câmara de compressão tem suas 
propriedades termodinâmicas avaliadas através de uma formulação 
integral. Desta forma, a cada passo de tempo, as propriedades são 
consideradas uniformes em toda a extensão da câmara de compressão. A 
temperatura das paredes da câmara também é considerada uniforme.  
Aplicando a primeira lei da termodinâmica no volume de controle 











(𝑒∅ + 𝑝∅𝓋∅)?⃗? . 𝑑𝐴 = ?̇?𝑤 + ?̇?. (3.10) 
 
Os subíndices “𝐺” e “∅” na Equação (3.10) denotam propriedades 
avaliadas no interior e nas superfícies do volume de controle, 
respectivamente. Além disso, as seguintes grandezas são definidas:  
 
𝓋 → volume específico do gás; 
𝜌 → densidade do gás; 
𝑒 → energia específica do gás; 
𝑝 → pressão; 
?⃗? → velocidade do escoamento no elemento de área infinitesimal 𝑑𝐴 ; 
?̇? → taxa de transferência de calor através das superfícies sólidas; 
?̇? → potência instantânea entregue ao gás.  
 
A taxa de transferência de calor entre o gás e as paredes da câmara 
de compressão, ?̇?𝑤, é calculada a partir da lei de resfriamento de Newton: 
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?̇?𝑤 = 𝐻𝐺𝐴𝑤(𝑇𝑤 − 𝑇𝐺), (3.11) 
 
em que 𝐻𝐺 é o coeficiente de transferência convectiva de calor, cujo valor 
é estimado através da correlação de Annand (1963). A área total de 
paredes, 𝐴𝑤, é considerada estar na temperatura 𝑇𝑤, enquanto a 




Figura 3.4 – Volume de controle para o balanço de energia na câmara de 
compressão. 
 
A potência instantânea entregue ao gás é dada por 
 
?̇? =  −𝑝𝐺
𝑑∀𝐺
𝑑𝑡
 . (3.12) 
 
Na avaliação da energia específica do gás: 
 
𝑒 = 𝑢 + 
𝑉²
2
+ 𝑔𝑧, (3.13) 
 
desprezam-se as variações de energia potencial e cinética. Assim:  
 
𝑒 = 𝑢. (3.14) 
   ?̇?𝑤 
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Empregando a definição da entalpia específica, 
 
ℎ = 𝑢 +  𝑝𝓋, (3.15) 
 















(𝒜) (ℬ)  
 
O termo (ℬ) na equação anterior representa o transporte de energia 
através do escoamento de gás nas válvulas de sucção e de descarga e na 
folga pistão-cilindro, sendo reescrito da seguinte forma: 
 
(ℬ) ≡ −(?̇?𝑠𝑣ℎ𝑠𝑢𝑐) + (?̇?𝑑𝑣ℎ𝑑𝑖𝑠) + (?̇?𝑙𝑒𝑎𝑘ℎ𝑙𝑒𝑎𝑘). (3.17) 
 
O termo (𝒜) representa a taxa de variação da energia do gás no 





 .  (3.18) 
 








 . (3.19) 
 
Aplicando a conservação da massa, Equação (3.20), encontra-se a 




=∑?̇?∅ = − ?̇?𝑠𝑣 + ?̇?𝑑𝑣 + ?̇?𝑙𝑒𝑎𝑘, (3.20) 
 





+ 𝑢𝐺(− ?̇?𝑠𝑣 + ?̇?𝑑𝑣 + ?̇?𝑙𝑒𝑎𝑘). (3.21) 
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 Por meio de relações termodinâmicas, as seguintes expressões 

































 .  (3.23) 
 
 Finalmente, fazendo as devidas substituições na Equação (3.16), 
obtém-se a seguinte equação para a taxa de variação da temperatura do 




































 A Equação  (3.24), integrada em relação ao tempo, fornece a 
expressão para a temperatura instantânea do gás em compressão 𝑇𝐺(𝑡). 
De posse da equação para 𝑇𝐺(𝑡) e ∀𝑐𝑦𝑙(𝑡), necessita-se de uma equação 
para a pressão 𝑝𝐺(𝑡). Para tal, utiliza-se uma equação de estado, sendo 
que o estado termodinâmico do fluido refrigerante estará determinado. 
 
𝑝𝐺 = 𝑓(𝑇𝐺 , 𝓋𝐺). (3.27) 
3.4 VAZÕES EM VÁLVULAS E POR VAZAMENTO NA FOLGA  
PISTÃO-CILINDRO 
 
O cálculo do balanço de energia requer o conhecimento das vazões 
de gás em válvulas de sucção e descarga (?̇?𝑠𝑣 e ?̇?𝑑𝑣) e através da folga 
entre pistão e cilindro (?̇?𝑙𝑒𝑎𝑘), indicados na Figura 3.4. Essa seção 
apresenta as equações que são usadas na avaliação dessas vazões. 
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3.4.1 Vazão mássica em válvulas 
 
As vazões de massa nas válvulas de sucção e descarga são 
avaliadas com referência a um escoamento compressível e isentrópico em 
um bocal convergente, esquematicamente apresentado na Figura 3.5. 
 
  
Figura 3.5 – Modelo de escoamento em válvulas, a montante (upstream) e a 
jusante (downstream). 
 
A expressão que fornece a vazão teórica deste tipo de escoamento 
na válvula, ?̇?𝑡ℎ,𝑣, é dada por:  
 






















 . (3.29) 
 
Para determinar a vazão real na válvula, ?̇?𝑣, introduz-se o conceito 




𝑇𝑢𝑝, 𝑝𝑢𝑝  
 ?̇?𝑣 








A área efetiva de escoamento pode ser entendida como uma 
correção ao valor de ?̇?𝑡ℎ,𝑣 devido ao atrito viscoso, sendo determinada 
numérica ou experimentalmente.  
A Equação (3.28) é válida para cálculo da vazão mássica através 
de válvulas com escoamentos subsônicos, isto é, quando o número de 
Mach, 𝑀, é menor do que a unidade (𝑀 < 1). Quando o escoamento 













Na condição crítica, o escoamento alcança a vazão máxima, sendo 
insensível a valores de pressão a jusante menores do que 𝑝𝑑𝑜𝑤𝑛
𝑐𝑟𝑖𝑡 . 
 
3.4.2 Vazão mássica através da folga pistão-cilindro 
 
A folga pistão-cilindro do compressor linear recebe fluido 
refrigerante desviado da linha de descarga (?̇?𝑏𝑒𝑎) através de canais 
usinados no cilindro e que terminam em 𝑁 orifícios de insuflamento 
(Figura 3.6) com vazão (?̇?𝑏𝑒𝑎,𝑜). Aplicando a conservação da massa no 
volume de controle da folga pistão-cilindro, tem-se: 
 




?̇?𝑏𝑒𝑎 = 𝑁?̇?𝑏𝑒𝑎,𝑜. (3.33) 
 
O vazamento na folga pistão-cilindro, ?̇?𝑙𝑒𝑎𝑘, corresponde à vazão 
de gás que entra na folga de topo, ou seja: 
 
?̇?𝑙𝑒𝑎𝑘 = ?̇?𝑝𝑖𝑠,𝑡𝑜𝑝. (3.34) 
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Figura 3.6 – Volume de controle da folga pistão-cilindro. 
 
Hülse (2008) modelou o escoamento no domínio da folga através 
de uma formulação diferencial. Entretanto, tal abordagem foi substituída 
no modelo utilizado neste trabalho, considerando que apenas o vazamento 
na folga de topo é necessário no modelo. Assim, sabendo que a espessura 
da folga é muito menor que o diâmetro do cilindro (0,1%), pode-se 
planificar a região e considerar que o escoamento ocorre entre duas placas 
planas paralelas, conforme na Figura 3.7. 
Para uma diferença de pressão entre áreas de topo e saia da folga e 
considerando o movimento relativo entre pistão e cilindro, a vazão pode 
















𝐷ℎ  𝐷ℎ  
𝐷𝑐𝑦𝑙  𝐷𝑝𝑖𝑠  
𝛿𝑝𝑖𝑠,𝑐𝑦𝑙   
?̇?𝑐𝑜𝑚𝑝 
Bottom 
𝐷ℎ  𝐷ℎ  
𝐷ℎ  
Top 
𝛿𝑝𝑖𝑠,𝑐𝑦𝑙   
?̇?𝑏𝑒𝑎   ?̇?𝑝𝑖𝑠,𝑡𝑜𝑝  ?̇?𝑝𝑖𝑠,𝑏𝑜𝑡  ?̇?𝑏𝑒𝑎,𝑜  
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Ainda, considerando que a variação da pressão entre as regiões de 
topo e saia na direção 𝑥 segue um perfil linear, aproxima-se o termo de 
derivada pela diferença entre as pressões de topo, 𝑝𝐺, e pressão de saia, 










Integrando-se o perfil de velocidade 𝑢(𝑦) em 𝑑𝑦 e, multiplicando-
o pelo perímetro do pistão, encontra-se a vazão volumétrica que atravessa 
a folga de topo (vazamento): 
 





∀̇𝑙𝑒𝑎𝑘  = ?̅?𝐴𝑡𝑜𝑝. (3.38) 
 
Multiplicando a vazão volumétrica pela densidade do fluido 
refrigerante, 𝜌𝐺(𝑝𝐺 , 𝑇𝐺), obtém-se a vazão mássica que deixa a câmara de 
compressão por vazamento na folga pistão-cilindro: 
  
?̇?𝑙𝑒𝑎𝑘 = 𝜌𝐺∀̇𝑙𝑒𝑎𝑘. (3.39) 
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4. MODELO DIFERENCIAL PARA A TRANSFERÊNCIA DE 
CALOR 
 
 A aplicação de um modelo diferencial permite a obtenção de 
informações detalhadas a respeito dos campos de temperatura, pressão e 
velocidade nas diversas regiões do compressor. Além disto, essa classe 
de modelo permite a avaliação de diferentes geometrias, sendo assim uma 
ferramenta de grande valor no projeto de novos compressores. O 
acoplamento entre o modelo integral do ciclo de compressão (Capítulo 3) 
e o modelo diferencial permite a simulação do desempenho 
termodinâmico do compressor com a interação de efeitos térmicos. 
 O modelo diferencial descrito neste capítulo é baseado no método 
de volumes finitos. Neste método, as equações diferenciais de transporte 
são discretizadas em um domínio de forma a originar um sistema de 
equações algébricas, o qual é resolvido numericamente através de algum 
procedimento iterativo.  
 O objetivo deste capítulo é apresentar a formulação matemática do 
modelo diferencial e a forma de acoplamento do mesmo com o modelo 
integral do ciclo de compressão. Além disto, detalhes do procedimento de 
solução, tais como critérios de convergência, utilizados como testes para 
a verificação e validação da solução numérica, são também apresentados. 
  
4.1 FORMULAÇÃO MATEMÁTICA  
 
Modelos diferenciais são geralmente baseados em três princípios 
fundamentais da física: conservação da massa, segunda lei de Newton e 
conservação da energia. A presente seção apresenta as equações 
governantes do escoamento e da transferência de calor no interior do 
compressor, com exceção da câmara de compressão onde um modelo 
integral é adotado.  
  
4.1.1 Equações governantes 
 
A conservação da massa, com a hipótese de regime permanente é 
descrita pela seguinte equação diferencial na forma vetorial: 
 
∇⃗ . (𝜌?⃗? ) = 0, (4.1) 
 
onde 𝜌 e ?⃗?  são, respectivamente, a densidade do fluido e o vetor 
velocidade. 
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Com a hipótese de regime permanente, a equação da quantidade de 
movimento assume a seguinte forma: 
 
∇⃗ . (𝜌?⃗? ?⃗? ) = −∇⃗ 𝑝 + ∇⃗ . (?̿?) + 𝐹 𝐶 . (4.2) 
 
sendo 𝑝 a pressão, ?̿? o tensor tensão viscosa e 𝐹 𝐶 o somatório das forças 
de corpo que atuam sobre o fluido, o qual foi considerado nulo no presente 
trabalho.  
O tensor tensão viscosa para fluidos newtonianos é representado 
pela seguinte expressão:  
 
?̿? = 𝜇 [−
2
3
(∇⃗ . ?⃗? )𝐼 ̿ + (∇⃗ ?⃗? + ∇⃗ ?⃗? 𝑇)], (4.3) 
 
em que 𝐼 ̿representa o tensor identidade.  
A equação da conservação da energia é expressa por: 
 
∇⃗ . (𝜌?⃗? ℎ) = −∇⃗ . (𝑝?⃗? ) − ∇⃗ . (𝑘∇⃗ 𝑇) + ∇⃗ . (?̿?. ?⃗? ) + 𝑞𝑔𝑒𝑟
,,, , (4.4) 
 
onde ℎ, 𝑘, 𝑇 e 𝑞𝑔𝑒𝑟
,,,
 são, respectivamente, a entalpia específica, a 
condutividade térmica, a temperatura e um termo fonte genérico. Para o 
domínio do gás, somente as Equações (4.1) e (4.2) são aplicadas. A 
equação da energia é a única que é aplicada em todo o domínio de solução, 
a fim de resolver a transferência de calor em componentes sólidos e em 
regiões com gás. 
O padrão de escoamento é fundamental para que se caracterize de 
forma correta o escoamento de fluido e as interações térmicas no interior 
do compressor. Em virtude da geometria complexa e dos níveis de 
velocidade no interior do compressor, é razoável assumir que o 
escoamento seja turbulento (SCHREINER, 2008). 
O escoamento turbulento é caracterizado por variações temporais 
e espaciais randômicas de suas propriedades (temperatura, pressão e 
velocidade). Em função das pequenas escalas de tempo e de comprimento 
associadas às menores estruturas de movimento no escoamento 
turbulento, a resolução numérica das Equações (4.1) a (4.4) requer 
discretizações no espaço e no tempo extremamente pequenas. Este tipo 
de resolução de escoamentos turbulentos é conhecida como simulação 
numérica direta (DNS) e, em função do elevado custo computacional, é 
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impraticável na maioria das aplicações de engenharia, tal como a situação 
considerada neste trabalho. 
Embora conhecer o comportamento transiente de um escoamento 
turbulento seja relevante, em muitos casos é suficiente descrever o 
comportamento médio para se obterem as variáveis de interesse. Desta 
forma, geralmente se adota o conceito de média de Reynolds (WILCOX, 
1993), segundo o qual uma propriedade instantânea, ?̃?, pode ser 
representada como a soma de seu valor médio, ?̅?, e de uma flutuação em 
torno da média, 𝑝, ou seja: 
 
?̃? = ?̅? + 𝑝. (4.5) 
 
Da mesma forma, aplicando a média de Reynolds para a 
velocidade do escoamento, obtém-se: 
 
 ?̃? = ?̅? + 𝑢. (4.6) 
 
Desconsiderando flutuações na massa específica e na viscosidade 
absoluta e aplicando ?̃? nas equações de conservação da massa (4.1) e da 
quantidade de movimento (4.2), surge um termo referente à média do 
produto das flutuações de velocidade, 𝑢𝑖𝑢𝑗̅̅ ̅̅ ̅. Esse termo é conhecido como 
tensor de Reynolds e representa a transferência adicional de quantidade 
de movimento devido à turbulência. Neste trabalho, o tensor de Reynolds 
é modelado através da hipótese de viscosidade turbulenta (𝜇𝑡) proposta 
por Boussinesq (1877) e generalizada por Kolmogorov (1942): 
 









𝜌𝑘𝛿𝑖𝑗 , (4.7) 
 
em que 𝛿𝑖𝑗 é o delta de Kronecker e 𝑘 é a energia cinética turbulenta.  
Aplicando o conceito de média na equação da conservação da 
energia, e desconsiderando flutuações na condutividade térmica, surge o 
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sendo 𝑐𝑝 o calor específico à pressão constante. O número de Prandtl 
turbulento 𝑃𝑟𝑡 foi assumido ser igual a 0,85 neste trabalho. 
Finalmente, com o conceito de média de Reynolds, as equações de 
transporte assumem as seguintes formas: 
 
∇⃗ . (𝜌?⃗̅? ) = 0, (4.9) 
 










∇⃗ . (𝜌?⃗̅? ℎ) = −∇⃗ . (𝑝?⃗̅? ) − ∇⃗ . (𝑘𝑒∇⃗ 𝑇) + ∇⃗ . (?̿?𝑒 . ?⃗̅?
 ) + 𝑞𝑔𝑒𝑟
,,, . (4.11) 
 
Nas equações (4.10) e (4.11), 𝜇𝑒 e 𝑘𝑒 representam a viscosidade 
efetiva e a condutividade térmica efetiva, respectivamente, representadas 
pela soma das parcelas de transportes molecular e turbulento: 
 
𝜇𝑒 = 𝜇 + 𝜇𝑡, (4.12) 
 
𝑘𝑒 = 𝑘 +
𝑐𝑝𝜇𝑡
𝑃𝑟𝑡
 . (4.13) 
 
Para resolver as equações de transporte que governam o fenômeno 
estudado neste trabalho, deve-se determinar 𝜇𝑡. Para esse fim, utilizou-se 
um modelo de turbulência que será descrito em seguida. 
 
4.1.2 Modelo de turbulência SST 
 
Diversos modelos podem ser encontrados na literatura para 
determinar a viscosidade turbulenta, 𝜇𝑡. A escolha do modelo mais 
adequado deve levar em conta o tipo de escoamento e a necessidade de 
resolvê-lo junto a paredes sólidas. Neste trabalho, o uso de um modelo de 
turbulência com um tratamento adequado de parede é necessário para a 
acurácia dos resultados, especialmente no que diz respeito à transferência 
de calor.  
O modelo de turbulência SST (Shear Stress Transport) 
desenvolvido por Menter (1994) possui as características necessárias para 
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a modelação do escoamento no interior do compressor, sendo 



























 ) + 𝜓𝜔 −Υ𝜔 + 𝐷𝜔 + 𝒮𝜔 , 
(4.15) 
 
as quantidades que aparecem nessas equações são: 
 
𝑘 → energia cinética turbulenta; 
𝜔 → taxa de dissipação específica; 
𝜓𝑘 → geração de energia cinética turbulenta devido a deformações do 
escoamento; 
𝜓𝜔 → geração de 𝜔; 
Γ𝑘 e Γ𝜔 → difusão efetiva de 𝑘 e 𝜔; 
Υ𝑘 e Υ𝜔 → termos fontes para dissipação; 
𝐷𝜔 → Resultado da combinação dos modelos 𝑘 − 𝜔 e 𝑘 − 𝜀; 
𝒮𝑘 e 𝒮𝜔 → termos fonte.  
 
Menter (2003) propôs dois tratamentos de parede no modelo SST: 
tratamento automático de parede (automatic wall treatment) e funções de 
parede padrão com tratamento de duas camadas (standard wall functions 
with two-layer treatment).  
As funções de parede padrão representam a camada limite 
turbulenta em duas camadas por meio de duas curvas: (i) subcamada 
limite viscosa como um perfil linear e (ii) camada turbulenta representada 





ln(𝐸𝑦+)               𝑦+ > 11,225
𝑦+                             𝑦+ < 11,225






1 4⁄ 𝑘1 2⁄ 𝑦
𝜏𝑤/𝜌
  𝑒  𝑦+ =
𝜌𝐶𝜇
1 4⁄ 𝑘1 2⁄ 𝑦
𝜇
 . (4.17) 
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Nas expressões anteriores, 
 
𝑢+𝑒 𝑦+ → velocidade e distância adimensionais para o volume adjacente 
à parede; 
𝜅 = 0,4187 → constante de von Kárman; 
𝐸 = 9,793 → constante empírica; 
𝑦 → distância entre o centro do volume e a parede; 
𝑈 → velocidade calculada pela equação (4.10); 
C𝜇 = 0,0845 → constante da teoria dos grupos de renormalização. 
 
O perfil de temperatura é representado pela seguinte expressão: 
 









,,  , (4.19) 
 
em que o subíndice “𝑤” refere-se à parede (wall). 
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− 1] [1 + 0,28𝑒−0,007𝑃𝑟/𝑃𝑟𝑡], (4.21) 
 
e 𝑦𝑇
+ sendo a espessura de camada limite térmica em que há a troca do 
perfil linear para o perfil logarítmico.  
As funções de parede padrão são aproximações razoáveis para 
escoamentos com número de Reynolds elevado e/ou na presença de malha 
extremamente refinada. Todavia, em situações onde a turbulência ocorre 
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à baixa velocidade, a descrição direta da camada limite turbulenta por 
linear e logarítmico na região de amortecimento (buffer zone) torna-se 
significativa em termos de espessura. 
O tratamento de parede automático é uma alternativa para o 
tratamento de parede, no qual funções de ponderação (blending functions) 
suavizam a transição entre os perfis linear e logarítmico. Simulações 
prévias realizadas neste trabalho confirmaram os escoamentos no interior 
do compressor linear com números de Reynolds baixos, em sua maioria 
abaixo de 10², apesar da existência de 𝑅𝑒𝑚𝑎𝑥 ≈ 10
5 nos dutos mais 
restritivos da descarga. Nesse sentido, o tratamento de parede automático 
se justifica, para uma melhor caracterização da subcamada limite viscosa 
e a região de amortecimento. 
Além do tratamento de parede automático, Menter (2003) propôs 
uma correção da viscosidade turbulenta para escoamentos em baixos 
números de Reynolds junto a paredes sólidas. Segundo o autor, essa 
correção é necessária pois os modelos de turbulência foram concebidos 
para modelagem de escoamentos na condição de número de Reynolds 
elevado. Neste trabalho, sua funcionalidade se restringe apenas em 
regiões de maior refino, devidamente escolhidas, representadas por 𝑦+ < 
10. Menter (2003) também indicou que o modelo SST é uma excelente 
alternativa para prever a transferência de calor. Além disso, o autor 
também sugeriu que o tratamento de parede automático é menos 
dependente do refino de malha do que funções de parede padrão.  
Em função das recomendações de Menter (2003), o modelo SST 
com tratamento automático de parede e correção para número de 
Reynolds baixo (Low-Re correction) foi empregado neste trabalho.  
Deve ser também mencionado que o domínio de solução possui 
geometria complexa e as malhas para sua discretização resultaram um 
número de volumes em torno de 6  106, tomando em torno de 50% da 
memória RAM nas simulações e sendo um limitador de um maior refino 
da malha. Este é mais um motivo para a escolha do modelo SST, devido 
ao seu tratamento de parede ser capaz de resolver gradientes de 
propriedades adequadamente mesmo em malhas mais grosseiras. De fato, 
Schreiner (2008) simulou o escoamento de fluido refrigerante com 
transferência de calor no interior de um compressor biela-manivela e 
constatou que o modelo SST é adequado para a solução numérica deste 
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4.2 PROCEDIMENTO DE SOLUÇÃO 
 
Tendo apresentado as equações do modelo integral do ciclo de 
compressão no Capítulo 3 e o sistema de equações de transporte do 
modelo diferencial para o restante do domínio de solução na Seção 4.1, a 
Seção 4.2 descreve o procedimento de solução e a troca de informações 
entre ambos os modelos. 
Primeiramente, são apresentados detalhes da geometria do 
compressor e da malha adotada na discretização do domínio de solução. 
Como já comentado, deve haver um compromisso entre custo de 
processamento computacional e qualidade da malha. Estabelecidas a 
geometria e a malha de discretização, são apresentadas então as condições 
de contorno do problema. Finalmente, o acoplamento entre os modelos 
integral e diferencial é explicado. 
As simulações foram realizadas com um computador configurado 
com processador Intel Core i7 – modelo 3930K, 3.2 GHz e memória RAM 
de 64 GB.  
  
4.2.1 Geometria e malha de discretização  
 
Problemas térmicos resolvidos via método de volumes finitos 
fornecem uma grande quantidade de resultados, tais como campos de 
pressão, velocidade e temperatura. Objetivando o uso adequado de 
recursos computacionais, cabe ao analista concentrar os esforços de 
processamento nas regiões de maior interesse do problema investigado, 
mas sem descaracterizar a geometria ou a física do fenômeno. 
Neste trabalho, a geometria original do compressor foi alterada 
para uma versão simplificada (Figura 4.1), de forma a facilitar a geração 
de malha em determinadas regiões e para aumentar a qualidade dos 
volumes resultantes dessa discretização. Folgas estreitas e interfaces entre 
componentes são exemplos de regiões onde deve haver simplificação 
geométrica. 
A Figura 4.2 mostra as cinco etapas para a implementação do 
modelo diferencial. As duas primeiras etapas consistem na criação do 
modelo sólido do compressor e na sua subsequente simplificação, 
conforme descrito no parágrafo anterior. Na “Etapa 3” (Figura 4.2) a 
geometria simplificada é discretizada com pequenos volumes. Neste 
trabalho, a malha usada na discretização foi do tipo híbrida, formada por 
cerca de 17  106 volumes tetraédrico-prismáticos. A geração da malha 
usou em torno de 45% da memória RAM do computador, ou seja, em 
torno 30 GB. Posteriormente, na “Etapa 4”, os volumes da malha são 
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transformados em poliédrico-prismáticos, um recurso do código Fluent 
que diminui o número de volumes para 6  106 volumes, reduz erros de 




Figura 4.1 – Compressor antes e depois da simplificação geométrica. 
 
Pode-se dizer que a forma dos volumes afeta a acurácia da solução 
numérica, devido à melhoria da qualidade de parâmetros de avaliação da 
malha, representados pela assimetria (skewness) e razão de aspecto do 
volume. A assimetria é definida como a diferença entre a forma do 
volume avaliado e a forma de um volume equilátero de mesmo volume. 
Assim, malhas com quadriláteros devem ter ângulos internos próximos 
de 90°, enquanto que malhas triangulares devem ter ângulos internos 
próximos de 60°. A razão de aspecto é uma medida de quão alongado o 
volume é, devendo ser inferior à relação de 5:1 e preferencialmente 
próximo da unidade (ANSYS, 2013). 
SIMPLIFICADO: 







1º caneco  
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Figura 4.2 – Etapas do desenvolvimento de uma simulação numérica. 
Etapa 2) Geometria simplificada no ProE: retirada de arredondamentos, 
estreitamentos e partes sem importância termodinâmica (fios, fixadores, conectores).
Etapa 3) Construção de malha numérica (Ansys ICEM 14.0): 17.000.000 de 
volumes prismáticos + tetraédricos.
Etapa 5) Resultados (Ansys CFD-
Post 14.0).
Etapa 1) Concepção de projeto - CAD do compressor linear (ProE).
Etapa 4) Preparação do caso e 
simulação (Ansys Fluent):
 
Condições de contorno, acoplamento 
de modelos via udf, poliedros, critérios 
de convergência e parada, cálculos e 
registros de resultados.
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No presente trabalho, a malha foi inicialmente gerada com 
volumes tetraédricos, cujas faces são triangulares. Posteriormente, com o 
emprego do código Fluent, constrói-se uma malha com volumes 
poliédricos a partir da malha com volumes tetraédricos. Os poliedros são 
formados pela mescla de tetraedros de menor qualidade, isto é, aqueles 
com maior razão de aspecto e/ou assimetria, melhorando a qualidade de 
malha. Uma vez que mais de um volume tetraédrico é usado para formar 
um volume poliédrico, a malha resultante terá um número menor de 
volumes.  
A razão de aspecto dos volumes próxima da unidade favorece a 
convergência do problema numérico, pois todas as faces do volume 
possuem áreas similares, sendo conveniente para o balanço de 
propriedades do escoamento que atravessam cada face. No caso de um 
volume com razão de aspecto elevada, a integração do fluxo da 
propriedade em uma face com área tendendo a zero será também próxima 
de zero. Os elevados valores de fluxo nas demais faces do volume podem 
criar um desequilíbrio local, com influência nos volumes vizinhos em 
relação ao volume em questão, comprometendo a estabilidade numérica. 
De fato, a existência de poucas dezenas de volumes com alta razão de 
aspecto pode comprometer a simulação de uma malha com milhares de 
volumes.  
Neste trabalho, foram identificadas algumas regiões críticas no que 
diz respeito à geração da malha, exigindo atenção especial. O termo 
“crítico” é usado por dois motivos: importância para a caracterização do 
fenômeno físico e custo computacional. Neste sentido, a região mais 
crítica foi a região dos canecos de descarga. Na região dos canecos de 
descarga, identificada na Figura 4.3, encontram-se os maiores gradientes 
de velocidade e temperatura e, portanto, a maior transferência de calor.  
 
 
Figura 4.3 – Canecos da descarga, compressor não simplificado. 
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A modelagem do escoamento na região dos canecos é problemática 
porque a mesma é formada por um grande número de peças conectadas e 
de pequenas dimensões, exigindo maior refino e qualidade da malha de 
discretização. 
Devido à sua complexidade geométrica, a região dos canecos de 
descarga é discretizada com volumes prismáticos, conforme ilustrado na 
Figura 4.4 e Figura 4.6. Os números na Figura 4.4 identificam regiões 
com gás: (1)−∆P ambiente interno da carcaça na pressão de sucção, 
(2)+∆P câmaras de descarga 1 e 2, (3) vazio referente ao modelo integral 
da câmara de compressão, detalhado no Capítulo 3. A região delimitada 





Figura 4.4 – Corte na região da descarga do compressor, com camadas 
prismáticas nas interfaces sólido-fluido. 
 
Os volumes prismáticos são extremamente importantes para a 
acurácia dos resultados de transferência de calor. Contudo, a utilização de 
volumes prismáticos representa um aumento considerável no custo 
computacional. Por exemplo, na “Etapa 3” (Figura 4.2), caso a malha não 
apresentasse volumes prismáticos, a mesma teria em torno de 7  106 
volumes a menos. Desta forma, buscou-se reconhecer as regiões com 
maiores fluxos de calor e somente para elas gerar malhas com volumes 
prismáticos.  





𝑦 = 0 
𝑦 
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A utilização de volumes prismáticos permite caracterização da 
camada limite junto às paredes. Por outro lado, volumes irregulares 
facilmente ultrapassam a espessura de camada limite, resultando em 
valores subestimados de fluxos de calor. Neste trabalho, buscou-se 
utilizar cerca de 5 a 10 camadas prismáticas dentro da camada limite. Os 
resultados mostrados na Figura 4.6 para o campo de velocidade foram 
obtidos com a malha estruturada em camadas prismáticas. É importante 





                 






Geração de malha 
 
Parafuso de aço 
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Figura 4.6 – Campo de velocidade na região de descarga do compressor.  
 
4.2.2 Condições de contorno e de geração de calor 
 
A solução numérica do escoamento e da transferência de calor nas 
regiões com gás e componentes sólidos requer a prescrição de condições 
de contorno (𝑪𝑪) nos contornos da geometria (𝒞) e condição de geração 
volumétrica (𝑪𝑮) nos volumes da geometria (𝒱). Essas condições são 
também fundamentais no acoplamento dos modelos integral e diferencial. 
Na Figura 4.7 são identificadas quatro condições de contorno usadas neste 
trabalho. Há ainda três condições de contorno localizadas nas superfícies 
da câmara de compressão, apresentadas na Figura 4.8. 
As condições de contorno são dados de entrada para o modelo 
diferencial e estão listadas na Tabela 4.1. O termo “origem” é usado para 
indicar se a condição de contorno é prescrita ou se é fornecida pelo 




𝑪â𝒎𝒂𝒓𝒂 𝟐 𝑪â𝒎𝒂𝒓𝒂 𝟏 





Figura 4.7 – Regiões de contorno: 𝒞1 entrada (linha de sucção), 𝒞2 saída (linha de 
descarga), 𝒞3 carcaça do compressor, 𝒱1 volume das bobinas de cobre do motor 
linear. 
 
    
Figura 4.8 – Regiões de contorno da câmara de compressão: 𝒞4 paredes de aço 
(verde), 𝒞5 orifício de sucção (anel azul), 𝒞6 quatro orifícios de descarga 
(vermelho). 
(𝒞2) Saída 
 (𝒞1) Entrada  
(𝒱1) Bobinas de cobre  
 
Câmara de compressão 






Placa de válvulas 
Junta de isolamento Sistema de sucção 
Sistema de descarga 
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Tabela 4.1 – Condições de contorno (𝑪𝑪) e de geração volumétrica (𝑪𝑮) para o 
modelo diferencial. 
Região  Condições prescritas Origem 
Entrada 𝒞1  𝑝, 𝑇 Dado de entrada 
Saída 𝒞2 𝑝 Dado de entrada 
Carcaça 𝒞3 ℎ, 𝑇 Dado de entrada 
Paredes da câmara 𝒞4 ?̇?𝑤 Modelo integral 
Orifício de sucção 𝒞5 ?̇? Modelo integral 
Orifício de descarga 𝒞6 ?̇?, 𝑇 Modelo integral 
Bobinas de cobre 𝒱1 ?̇?𝑚𝑜𝑡 Modelo integral 
 
𝒞1 e 𝒞2 são contornos do fluido refrigerante, respectivamente: na 
entrada do passador de sucção e na saída do passador de descarga. A 
pressão da linha de sucção (𝑝𝑖𝑛)𝒞1 é igual à pressão de evaporação e a 
temperatura de linha de sucção (𝑇𝑖𝑛)𝒞1 é fixada em 32°C, conforme 
norma estabelecida para testes de desempenho do compressor em 
laboratório. Finalmente, a pressão de linha de descarga (𝑝𝑜𝑢𝑡)𝒞2 é igual à 
pressão de condensação. A temperatura na linha de descarga é um 
resultado do modelo diferencial. 
Ao contorno 𝒞3, é atribuída à troca de calor entre a carcaça do 
compressor e o ambiente externo na temperatura de (𝑇𝑎𝑚𝑏)𝒞𝟑 = 32°C, 
sendo representada pelo coeficiente de transferência convectiva de 
calor, (ℎ𝑎𝑚𝑏)𝒞3. 
No domínio de solução, há uma única região de geração de calor, 
𝒱1, aonde é endereçado o calor liberado por efeito Joule nas duas bobinas 
de cobre do motor, ?̇?𝑚𝑜𝑡, o qual é calculado pelo modelo integral. Esta 
condição é incluída no modelo diferencial como um termo de geração 
volumétrica de calor, (𝑞𝑚𝑜𝑡
,,, )𝒱1, sendo responsável pelo aquecimento dos 
componentes sólidos e do gás situados na vizinhança do motor elétrico.  
Ainda no ambiente interno do compressor, restam os contornos da 
câmara de compressão: 𝒞4, 𝒞5 e 𝒞6. O calor dissipado nas paredes da 
câmara de compressão é integrado durante o ciclo de compressão. No 
modelo diferencial, este valor é usado como condição de contorno de 
fluxo de calor prescrito nas paredes da câmara de compressão. Assim, na 
interface da câmara de compressão:  
 
(𝑞𝑤
,, )𝒞4  = −𝑘𝑤
𝜕𝑇𝑤
𝜕𝑛
 , (4.22) 
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onde 𝜕𝑇𝑤/𝜕𝑛 é a componente do gradiente de temperatura na direção 
normal, 𝑛, à superfície da parede da câmara, calculada pelo modelo 
diferencial.  
Finalmente, para a câmara de compressão restam os contornos 𝒞5 
e 𝒞6, referentes aos orifícios de passagem das válvulas de sucção e 
descarga, respectivamente. O modelo integral da câmara de compressão 
calcula o fluxo de massa nos orifícios das válvulas através da Equação 
(3.30). Assim, a condição de contorno adotada na interface do orifício de 
sucção foi a vazão de massa (?̇?𝑠𝑣)𝒞5. Da mesma forma, para a interface 
dos orifícios de descarga a vazão de massa (?̇?𝑑𝑣)𝒞6 e a temperatura de 
descarga (𝑇𝑑𝑖𝑠,𝑜)𝒞6 foram usadas como condições de contorno.  
A temperatura do escoamento no orifício de descarga é calculada 
a partir de uma média da temperatura instantânea do gás no cilindro (𝑇𝐺) 
ponderada no fluxo de massa ?̇?𝑑𝑣 que varia ao longo do processo de 









 . (4.23) 
 
A Tabela 4.2 lista as condições de contorno que devem ser 
prescritas no modelo integral, 𝑪𝑪𝑰, identificadas na representação 
esquemática do compressor da Figura 4.9. 
 
Tabela 4.2 – Condições de contorno para o modelo integral (𝑪𝑪𝑰). 
Região  Condição prescrita  Origem 
Paredes da câmara 𝒞4  𝑇𝑤 Modelo diferencial 
Orifício de sucção 𝒞5  𝑇𝑠𝑢𝑐,𝑜 Modelo diferencial 
 
Conforme descrito no Capítulo 3, uma das ineficiências do 
compressor se deve ao vazamento de gás na folga pistão-cilindro 
(?̇?𝑝𝑖𝑠,𝑡𝑜𝑝 = ?̇?𝑙𝑒𝑎𝑘), avaliado pela Equação (3.39). No entanto, esse 
vazamento não foi considerado como condição de contorno no modelo 
diferencial pelo fato de sua vazão ser em torno 0,1% da vazão do 
compressor. Além de sua pequena importância, a utilização de ?̇?𝑝𝑖𝑠,𝑡𝑜𝑝 
como condição de contorno traria a necessidade de geração de malha na 
região da folga que, em virtude de suas pequenas dimensões, acarretaria 
em um custo computacional mais alto. Com isso, as duas únicas vazões 
de massa significativas na câmara de compressão são (?̇?𝑠𝑣)𝒞5 e (?̇?𝑑𝑣)𝒞6, 
implicado na seguinte relação: 
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?̇?𝑠𝑣 = ?̇?𝑑𝑣 = ?̇?𝑐𝑜𝑚𝑝 = ?̇?𝑒𝑣𝑎𝑝. (4.24) 
 
Finalmente, outro aspecto não considerado foi a geração de calor 
em função de perdas mecânicas, já que a eficiência mecânica do 
compressor linear é de aproximadamente 99,5%. 
 
 
Figura 4.9 – Condições de contorno e de geração volumétrica fornecidas pelo 
modelo integral e condições de contorno fornecidas pelo modelo diferencial. 
 
4.2.3 Preparação de casos e acoplamento de modelos  
 
Com as equações matemáticas e as condições de contorno do 
modelo do compressor devidamente estabelecidas, discute-se a seguir a 
preparação de casos e o acoplamento dos modelos integral e diferencial.  
O acoplamento entre os modelos integral e diferencial é feito 
através de um código escrito em linguagem C. O código permite a troca 
de condições de contorno, em que condições de saída de um modelo 
correspondem às condições de entrada do outro. A interação entre os 
modelos diferencial e integral permite a simulação global do compressor, 
incluindo o ciclo de compressão e a distribuição de temperatura dos 
diversos componentes do compressor.  
A troca de condições de contorno entre os modelos permanece até 
que seja encontrada a solução para a condição de regime permanente. A 
identificação do regime permanente é verificada para quatro requisitos: 
(i) coerência física do resultado; (ii) estabilidade de variáveis 





Alta pressão  
Motor linear  
Válvula de sucção 
?̇?𝑠𝑣, 𝑇𝑠𝑢𝑐,𝑜  
 












Baixa pressão  
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definidos no código de acoplamento (definidos na Seção 4.3) e (iv) 
resíduos das equações de transporte abaixo de valores estabelecidos no 
código Fluent.  
Algumas considerações devem ser explicadas sobre o preparo de 
casos para simulações. Antes da geração de malha e já com a geometria 
simplificada do compressor, com o auxílio do código ICEM, deve-se 
identificar as regiões de contorno e nomeá-las. Isto é necessário para que 
o código linguagem C as identifique e atribua às mesmas os valores de 
interesse que são transportados de um modelo para o outro durante a 
simulação do compressor. 
A partir da seleção das regiões de contorno, deve-se gerar a malha 
numérica tetraedro-prismática, com os cuidados apresentados na Seção 
4.2.1. Posteriormente, após transformar a malha tetraedro-prismática em 
poliedro-prismática para o código Fluent, definem-se as propriedades do 
fluido refrigerante e dos materiais do compressor.  
Ainda no código Fluent, deve-se definir características do 
escoamento a ser simulado. Nesse sentido, a hipótese de escoamento 
incompressível foi considerada. Isto porque um escoamento é 
considerado compressível quando o campo de pressão tem forte 
influência no campo de massa específica. Isso acontece em escoamentos 
com alto número de Mach (𝑀), o que não é o caso neste trabalho. No 
interior do compressor, a magnitude da velocidade do gás não é superior 









𝑐 = √𝛾𝑅𝑇, (4.26) 
 
sendo 𝑈 a velocidade do escoamento, 𝑐 a velocidade do som, 𝛾 = 𝑐𝑝 𝑐𝑣⁄ , 
e 𝑅 a constante do gás R-134a. Assim, no compressor analisado, tem-se 
𝑀 < 0,1, possibilitando o desacoplamento dos campos de pressão e 
massa específica. Por sua vez, o campo de pressão será resolvido através 
de um acoplamento pressão-velocidade, descrito mais adiante. 
Os contornos e o volume onde há geração de calor, anteriormente 
identificados no gerador da malha (código ICEM), são reconhecidos 
quando a malha é introduzida no código Fluent. Em {𝒞1, 𝒞2, 𝒞3}, as 
condições de contorno são diretamente prescritas pelo usuário. Já as 
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condições de contorno provenientes do modelo integral são fornecidas ao 
Fluent pelo código de acoplamento. Isto é, utilizando um compilador de 
linguagem C disponível no código Fluent, compila-se o código de 
acoplamento, de forma a associar as variáveis correspondentes aos 
contornos e ao volume onde há geração: {𝒞4, 𝒞5, 𝒞6, 𝒱1}.  
Por exemplo, dada uma condição de operação representada pelo 
par de temperaturas de evaporação e condensação (-23,3/40,5°C) a ser 
simulada no código Fluent, utilizando o fluido refrigerante R134a, a 
preparação da simulação segue o fluxograma apresentado na Figura 4.10: 
 
  
Figura 4.10 – Fluxograma para preparação de casos para simulação. 
 
Inicialmente, valores de temperatura provenientes das primeiras 
iterações no modelo diferencial podem ser muito elevados ou até 
temperaturas negativas, gerando inconsistências físicas nos cálculos do 
modelo integral, comprometendo o acoplamento e interrompendo a 
simulação abruptamente. Para evitar isto, nas primeiras 2000 iterações 
(70 horas de simulação), 𝑇𝑠𝑢𝑐,𝑜 e 𝑇𝑤 são mantidas fixas. Caso dados 
experimentais estejam disponíveis, os correspondentes valores de 𝑇𝑠𝑢𝑐,𝑜 e 
𝑇𝑤 são usados para este propósito. Assim, nas primeiras 2000 iterações, o 
modelo integral da câmara de compressão não recebe essas duas 
temperaturas do modelo diferencial, mas entrega as variáveis indicadas 
na Tabela 4.1 ao modelo diferencial. Nesta, situação, o procedimento de 
solução é dito “semi-acoplado”. 
No passo 6), os campos de pressão e temperatura são inicializados 
em duas etapas: a) e b). A inicialização direta, etapa a), corresponde à 
inicialização do domínio de fluido anterior à válvula de sucção com 
Início
Atribuir variáveis correspondentes a: 
Compilar o código de acoplamento em linguagem C e 
atribuir variáveis correspondentes a: 
Configurar arquivos de entrada do modelo
integral na condição de operação desejada
Inicializar campos de pressão 
e temperatura. 
Fim
{𝒞1, 𝒞2, 𝒞3} 
{𝒞4, 𝒞5, 𝒞6, 𝒱1} 
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valores de pressão e temperatura, no caso pressão de evaporação e uma 
estimativa inicial para a temperatura no sistema de sucção. Da mesma 
forma, o domínio de fluido posterior à válvula de descarga é inicializado 
com valores de pressão e temperatura, mas neste caso, pressão de 
condensação e uma estimativa inicial para a temperatura no sistema de 
descarga. O campo de velocidade é inicia nulo, sendo alterado à medida 
que as condições de contorno de pressão e vazão de massa têm seus 
efeitos sentidos no domínio de solução do modelo diferencial. 
Para a solução das equações de conservação no modelo diferencial, 
escolheu-se um método de solução segregado, em que as propriedades 
transportadas são alocadas em matrizes independentes. Do ponto de vista 
de avanço no tempo, foi usada uma formulação totalmente implícita. O 
sistema linear obtido foi resolvido pelo método iterativo de Gauss-Seidel, 
com o método Multigrid (AMG – Fluent) sendo empregado para acelerar 
a convergência do procedimento. Os campos das grandezas do 
escoamento (𝑇, ?⃗? , 𝑘, 𝜔) provêm da solução das correspondentes 
equações de transporte. 
O uso de um método segregado para solução das equações de 
transporte implica no uso de um método para garantir o acoplamento entre 
os campos de pressão e velocidade. A ideia desse acoplamento é garantir 
que o campo de pressão introduzido nas equações de Navier-Stokes gere 
um campo de velocidade que satisfaça a equação da conservação da 
massa. Imediatamente após a inicialização direta das variáveis no 
domínio de solução, o acoplamento pressão-velocidade é tratado pelo 
método SIMPLE. O método SIMPLE e o uso de fatores de sub-relaxação 
na atualização das variáveis a cada iteração permitem que o procedimento 
iterativo avance sem o risco de divergência.  
Em torno de 2000 iterações, os campos das diversas grandezas do 
escoamento já apresentam consistência física e, assim, os valores de 𝑇𝑠𝑢𝑐,𝑜 
e 𝑇𝑤 podem ser avaliados e passados para o modelo integral da câmara de 
compressão através do código de acoplamento. A partir desse momento, 
as soluções dos modelos diferencial e integral passam a ser 
completamente acopladas, conforme mostra o fluxograma na Figura 4.11. 
A simulação do escoamento prossegue com método SIMPLE até 10000 
iterações, tomando um total de duas semanas de processamento 
computacional. Essa simulação inicial com 10000 iterações é usada como 
ou inicialização refinada, etapa b), para as posteriores simulações do 
compressor em diferentes condições de operação. 
Ao começar a simulação da primeira condição de operação, após 
as 10000 iterações da preparação inicial, mantém-se o método SIMPLE 
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por aproximadamente mais 1000 iterações, pela sua capacidade de rápida 
acomodação do campo do escoamento em função das variações nas 
condições de contorno. Pela experiência e monitoramento das simulações, 
estipulou-se um número mínimo de 750 iterações para esta acomodação 
com coerência física. O valor de 1250 iterações foi especificado como 
limite máximo por questões de tempo de processamento.  
Posteriormente, ainda na mesma condição de operação, altera-se o 
procedimento de solução das equações de conservação da forma 
segregada para a forma acoplada. No procedimento de solução acoplado 
não há a necessidade de um método para garantir o acoplamento pressão-
velocidade, sendo que todas as variáveis do escoamento são dispostas em 
uma única matriz. Dessa maneira, instabilidades observadas no método 
de solução segregada são então reduzidas, aumentando a taxa de 
convergência.  
Para reduzir o tempo de simulação com o procedimento de solução 
acoplado, adota-se a técnica de solução via transiente distorcido. Assim, 
uma vez que se deseja a solução para regime permanente, não é necessário 
que os balanços de cada volume sejam atendidos em cada iteração. Isto 
permite que as iterações prossigam, mesmo que alguns volumes 
problemáticos demorem a ser solucionados, reduzindo o tempo de 
processamento. A simulação é parada automaticamente quando os 
critérios de convergência e de parada, a serem apresentados na Seção 
4.3.2, sejam alcançados. 
Para simulação de uma nova condição de operação, com outras 
pressões e temperaturas de evaporação e condensação, aproveitam-se os 
campos da simulação anterior como condição inicial. Esta é uma maneira 
de reduzir o custo computacional, evitando as primeiras duas semanas de 
processamento necessárias para estabelecer o campo do escoamento a 
partir de uma condição muito afastada da real.  
Mesmo assim, a mudança repentina da condição de contorno pode 
gerar divergência com origem nos volumes de controle adjacentes às 
fronteiras do domínio de solução. Para evitar esse problema, emprega-se 
novamente o método de solução segregado em conjunto com o método 
SIMPLE. Realizam-se entre 750 e 1250 iterações e, em seguida, volta-se 
a adotar o método de solução acoplado até a convergência do 
procedimento iterativo. 
O fluxograma da Figura 4.11 descreve o acoplamento entre 
modelos diferencial e integral, com 𝑁𝐼𝑇𝐸𝑅 sendo a variável do código 
Fluent que registra o número da iteração. O modelo integral é acionado a 
cada quatro iterações do modelo diferencial, após se observar que esse 
valor fornece um compromisso adequado entre tempo de processamento 
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e problemas com divergência. Uma frequência de chamada baixa do 
modelo integral reduz o tempo de processamento, mas com o risco de 
variações abruptas nas variáveis entregues ao modelo integral causarem 
instabilidades numéricas no procedimento de solução.  
 
 
Figura 4.11 – Acoplamento entre modelos integral e diferencial automatizado 
pelo código linguagem C.  
 
4.3 VERIFICAÇÃO NUMÉRICA 
 
A solução numérica das equações diferenciais de transporte usando 
o método de volumes finitos é associada a erros de discretização. Além 
disso, deve-se também observar a convergência do procedimento iterativo 
de solução através do comportamento das variáveis e dos resíduos das 
equações de transporte, a fim de determinar quando o problema converge 
e a simulação interrompe.  
Para isso, esta seção apresenta os critérios de convergência e 
parada da simulação, além da ordem de aproximação de funções de 
interpolação que levam a erros de discretização. Essas discussões balizam 




Resolve câmara de 
compressão (Capítulo 3) 
Modelo diferencial via 
volumes finitos
Atualização das CC's e CG para o modelo 
diferencial:                                                         
   
Resolução das equações 
de transporte (Seção 4.1)
N
ITER 












𝑇𝑠𝑢𝑐,𝑜, 𝑇𝑤   
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4.3.1 Erros de discretização  
 
Solucionar equações diferenciais de transporte de forma analítica 
ou exata é exclusividade de alguns poucos casos e, muitas vezes, bastante 
simplificados de escoamentos. De modo geral, escoamentos de interesse 
de engenharia são de geometria complexa, envolvendo transferência de 
calor, como a situação analisada neste trabalho. 
A solução das equações de transporte no domínio temporal e 
espacial do compressor linear envolve a discretização das equações 
diferenciais, gerando um sistema de equações algébricas através de algum 
método conveniente, como o método de volumes finitos. A resolução do 
sistema de equações algébricas requer a avaliação por meio de 
interpolação das propriedades nas faces dos volumes formados pela 
discretização do domínio. Nas simulações realizadas nesta dissertação, as 
interpolações em todas as equações de transporte foram realizadas com 
um esquema upwind de segunda ordem.  
No presente trabalho, houve a preocupação em balancear o refino 
da malha com o custo de processamento computacional. Neste sentido, o 
refino foi somente aplicado em regiões com elevados gradientes de 
propriedades do escoamento. Por exemplo, camadas de volumes 
prismáticos foram utilizadas para calcular adequadamente os fluxos de 
quantidade de movimento e calor junto a paredes sólidas. Em regiões de 
gradientes moderados, a malha foi formada por volumes poliédricos, com 
refino suficiente para não descaracterizar a geometria.  
 
4.3.2  Critérios de convergência e parada 
 
Uma solução numérica tem coerência física ou consistência 
quando a discretização espacial e/ou temporal permite que o resultado 
obtido esteja bastante próximo da solução da equação diferencial. Em 
função dos erros de discretização, o resultado será tão melhor quanto 
maior o refino de malha. Nesse aspecto, todo método numérico de 
volumes finitos, desenvolvido a partir das equações na forma 
conservativa, é um método consistente.  
Segundo Maliska (2004), consistência e estabilidade são condições 
necessárias e suficientes para a convergência de um problema resolvido 
via método de volumes finitos.  
Assim, dado que consistência é uma característica do método de 
volumes finitos utilizado neste trabalho, garantir a estabilidade da solução 
é, portanto, garantir a convergência. Para isso, elegeram-se as seguintes 
grandezas para o monitoramento de seus valores ao longo das iterações:  
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i) Temperatura do orifício de sucção (𝑇𝑠𝑢𝑐,𝑜); 
ii) Temperatura da parede do cilindro (𝑇𝑤); 
iii) Balanço de energia integral no domínio diferencial em [𝑊]: 
 
∑?̇?𝑖𝑛 +∑?̇?𝑜𝑢𝑡 = ∆?̇?; (4.27) 
 
iv) Taxa de calor que atravessa a parede do cilindro em [𝑊]: 
 
?̇?𝑤 = ∫𝑞𝑤
,, 𝑑𝐴𝑤; (4.28) 
 
v) Vazão de massa na entrada (linha de sucção) do compressor (?̇?𝑖𝑛); 
vi) Vazão de massa na saída (linha de descarga) do compressor 
(?̇?𝑜𝑢𝑡). 
 
Os valores de 𝑇𝑤 e 𝑇𝑠𝑢𝑐,𝑜 provêm do modelo diferencial e são 
condições de contorno do modelo integral. A estabilidade dessas duas 
variáveis é um indício de que o campo de temperaturas, anterior à válvula 
de sucção e nos arredores da câmara de compressão, está respeitando a 
conservação da energia, tornando a observação dessas variáveis 














0  é o valor de 𝑇𝑠𝑢𝑐,𝑜 na iteração mais recente (𝑖𝑡). A parcela 
subtraída de 𝑇𝑠𝑢𝑐,𝑜
0  é o valor médio de 𝑇𝑠𝑢𝑐,𝑜 nas últimas 10 iterações. O 
denominador é a maior diferença de temperatura no domínio, isto é, a 
diferença entre as temperaturas do orifício de descarga e linha de sucção.  
Da mesma maneira, para temperatura de parede de cilindro uma 
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É também importante verificar o balanço global de energia no 
domínio de solução do modelo diferencial, dado pela Equação (4.27), em 
que balanços advectivos e difusivos se relacionam pelas seguintes 
expressões: 
 
∑?̇?𝑖𝑛 = ?̇?𝑖𝑛ℎ𝑖𝑛 + ?̇?𝑑𝑣ℎ𝑑𝑖𝑠,𝑜 + ?̇?𝑚𝑜𝑡 + ?̇?𝑤 , (4.31) 
 





,,, 𝑑∀𝑚𝑜𝑡 , (4.33) 
 
?̇?𝑎𝑚𝑏 = ∫𝑞𝑎𝑚𝑏
,, 𝑑𝐴𝑎𝑚𝑏. (4.34) 
 












onde o denominador é a maior potência disponível, representada pela 
potência elétrica fornecida ao compressor.  
Para a taxa de calor que atravessa as paredes da câmara de 












As vazões de massa na entrada e na saída do compressor devem 
ser iguais quando o procedimento de solução estiver convergido. Além 
disso, sabendo que as vazões de massa na entrada e na saída são um 
resultado do modelo diferencial, influenciados pelas vazões de massa nas 
válvulas de sucção e descarga, a comparação das vazões nos extremos do 
compressor com as vazões nas fronteiras da câmara de compressão é uma 
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boa maneira de verificar a convergência do procedimento, como também 
para validar o acoplamento dos modelos.  
Os critérios para as vazões de massa no sistema de sucção e 








< 10−3. (4.38) 
 
Com um total de seis critérios de convergência, equações (4.29), 
(4.30), (4.35) a (4.38), a parada do procedimento de solução e a 
convergência geral do problema são atendidas quando os seis critérios 
supracitados são alcançados simultaneamente, conforme indicado no 
fluxograma da Figura 4.11. Após os campos do escoamento terem sido 
inicializados, cada condição de operação necessita aproximadamente de 
3000 iterações para a convergência geral, o equivalente a quatro dias de 
processamento.  
Além dos critérios indicados, observaram-se os resíduos das 
equações de transporte resolvidas no código Fluent como uma verificação 
adicional para confirmação da convergência. Seguindo a orientação do 
manual do código Fluent, os resíduos normalizados devem ser inferiores 
a 10-3 para as equações de transporte, exceto para a equação da energia, 
cujo valor deve ser inferior a 10-6. 
Os valores das variáveis foram monitorados ao longo do 
procedimento iterativo, de modo a verificar a convergência assintótica. 
Três variáveis (𝑝𝑑𝑖𝑠,𝑜, 𝑝𝑠𝑢𝑐,𝑜, 𝑇𝑜𝑢𝑡) não foram usadas diretamente como 
critério de convergência (Seção 4.3.2), mas mesmo assim foram também 
monitoradas quanto ao comportamento de convergência assintótica. 
Ao longo do desenvolvimento do trabalho, tentou-se avaliar a 
independência do resultado em relação ao refino de malha através de 
algum método apropriado para esse propósito. Contudo, dada a 
complexidade da geometria, a discretização do domínio exigiu malhas 
não-estruturadas, com diferentes tipos de volumes e grande refino em 
regiões de elevados gradientes, impedindo um estudo sistemático desse 
aspecto. Apesar disto, como será mostrado no Capítulo 5, existe uma 
concordância entre os resultados numéricos e os dados experimentais, 
sugerindo que o modelo é suficiente para a análise do superaquecimento 
do gás em compressores.  
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5. ANÁLISE DE RESULTADOS 
 
Nos capítulos anteriores foram apresentados os modelos 
desenvolvidos para a simulação térmica do compressor linear. O Capítulo 
3 descreveu o modelo de ciclo de compressão, ao passo que no Capítulo 
4 foi detalhado o modelo diferencial utilizado para simular o escoamento 
e a transferência de calor nos diversos componentes do compressor. 
Conforme discutido, esses dois modelos são acoplados através de uma 
rotina escrita na linguagem C, permitindo a obtenção da distribuição de 
temperatura nos componentes e a quantificação das eficiências 
termodinâmicas do compressor. 
O objetivo deste capítulo é apresentar e discutir os resultados 
obtidos da simulação de um compressor linear operando com fluido 
refrigerante R-134a. Inicialmente, a análise é realizada para uma dada 
condição de operação referência, avaliando-se os resultados de 
temperatura e de eficiências isentrópica e volumétrica do compressor. 
Posteriormente, procede-se a uma análise da sensibilidade dos resultados 
em relação a dois parâmetros de projeto e a outras condições de operação. 
A validação do modelo foi realizada através da comparação dos 
resultados numéricos com dados experimentais, referentes a medições de 
temperatura em 20 posições, bem como eficiência isentrópica e eficiência 
volumétrica. 
 
5.1 CONDIÇÃO DE OPERAÇÃO REFERÊNCIA  
 
A condição de operação referência é usada em comparações com 
dados experimentais a fim de validar os resultados numéricos. A condição 
de operação referência é resumida na Tabela 5.1, onde ?̇?𝑒𝑙𝑒, 𝜂𝑒𝑙𝑒, 𝑇𝑖𝑛 e 
𝑇𝑎𝑚𝑏 são resultados de medições. O coeficiente de troca convectiva de 
calor, ℎ𝑎𝑚𝑏, foi estimado em 20W/m²K, a partir de um balanço de energia 
no compressor instrumentado.  
 
Tabela 5.1 – Condição de operação referência. 
Condição de operação referência 
𝑻𝒆𝒗𝒂𝒑 -23,3ºC 
𝑻𝒄𝒐𝒏𝒅 +40,5ºC 
?̇?𝑒𝑙𝑒, 𝜂𝑒𝑙𝑒 62,7W; 0,92 
ℎ𝑎𝑚𝑏 20W/m²K 
𝑇𝑎𝑚𝑏, 𝑇𝑖𝑛 32ºC 
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5.1.1 Campo de temperatura no domínio do gás 
 
O modelo desenvolvido fornece resultados para os campos de 
temperatura em todo o domínio do compressor, envolvendo componentes 
sólido e regiões preenchidas com gás. O domínio do gás compreende o 
sistema de sucção, o ambiente interno e o sistema de descarga.  
Uma primeira análise diz respeito à temperatura do gás à medida 
que o mesmo escoa nos sistemas de sucção e descarga, no trajeto desde a 
entrada até a saída do compressor. A Tabela 5.2 apresenta as temperaturas 
para os pontos de A a J, identificados na Figura 5.1. A Figura 5.1 também 
ilustra o campo de temperatura do fluido refrigerante em um plano de 
corte longitudinal. Além disto, na mesma tabela, apresentam-se as 
medições de temperatura nos mesmos pontos e a correspondente 
diferença entre os resultados numérico e experimental, dado por: 
 
∆ = 𝑇𝑛𝑢𝑚 − 𝑇𝑒𝑥𝑝. (5.1) 
 
Tabela 5.2 – Resultados experimentais e numéricos de temperatura em graus 
Celsius ao longo do escoamento do gás no interior do compressor. 
Caminho do gás 𝑇𝑒𝑥𝑝 𝑇𝑛𝑢𝑚    ∆ 
Saída do passador de sucção A 34,2 33,0 -1,2 
Entrada do tubo que adentra nos filtros B 40,9 37,9 -3,0 
Saída do tubo que adentra nos filtros C 41,7 39,1 -2,6 
Interior dos filtros D 51,4 50,3 -1,1 
Saia do par cilindro-pistão E 54,5 49,1 -5,4 
Região anterior à válvula de sucção F 62,5 61,1 -1,4 
Câmara de compressão - - 𝑇𝐺  - 
Entrada do tubo caracol G 119,3 112,5 -6,8 
Saída do tubo caracol H 117,8 100,8 -17,0 
Saída do caneco da descarga I 84,4 86,3 +1,9 
Entrada do passador de descarga J 74,0 78,1 +4,1 
 
A representação gráfica da variação da temperatura do gás ao 
longo das posições A a J, é apresentada na Figura 5.2. Pode-se observar 
que os resultados numéricos apresentam boa concordância com os dados 
experimentais, com exceção das posições E, G, H e J. Apesar dessas 
diferenças, o superaquecimento do gás no sistema de sucção (∆𝑇𝑠ℎ
𝐴𝐹̅̅ ̅̅ ), 
referente à variação de temperatura entre as posições A e F, foi de 28,3ºC 
de acordo com as medições, estando muito próximo do superaquecimento 
de 28,0ºC previsto pelo modelo.  
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Figura 5.1 – Campo de temperatura e caminho do gás na condição de referência 
para o escoamento de gás em todo o compressor (sólido oculto). 
 
 


















102 Seção 5.1 
 
 
Figura 5.2 – Variação da temperatura do gás do passador de sucção (A) ao 
passador de descarga (J). 
 
Existem possíveis causas para as discrepâncias nas posições E, G, 
H e J. A diferença de -5,4°C entre os resultados na posição E pode ser 
explicada em parte pela não modelagem de um termo fonte devido à 
dissipação de 0,5W de calor por atrito na interface pistão-cilindro. Caso 
tivesse sido considerada, essa fonte de calor tenderia a aumentar a 
temperatura da região do mancal como um todo (sólido e gás) incluindo 
a região de saia do cilindro e do pistão (posição E). Além disso, o 
movimento do pistão, não incluído no modelo, promoveria uma maior 
mistura de gás quente com frio em toda extensão do percurso interno ao 
pistão, o que também poderia aumentar a temperatura na posição E 
(indicada na Figura 5.3), tornando o resultado numérico mais próximo do 
dado experimental. 
Quanto ao sistema de descarga, onde se encontram os desvios de 
maior magnitude, investigaram-se primeiramente as temperaturas nas 
extremidades do tubo caracol, representadas pelas posições G e H. O tubo 
caracol conecta os volumes de gás contidos no primeiro e no segundo 
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Figura 5.3 – Campo de temperatura na região do motor, escoamento de gás na 
condição de operação (sólido oculto).  
 
Os diâmetros interno e externo do tubo caracol são iguais a 
2,16mm e 3,18mm, respectivamente. Com estas dimensões, a fixação do 
termopar próximo à região de entrada do tubo é bastante dificultada. Além 
disso, a vibração do conjunto mecânico (kit) do compressor na frequência 
de operação (120Hz) é também um obstáculo para a instrumentação 
adequada de termopares no compressor linear. Outro aspecto que torna a 
instrumentação complexa é o acesso difícil à região do tubo caracol. 
Finalmente, uma vez que o compressor em análise não possui óleo 
lubrificante, a abertura da carcaça para sua instrumentação pode permitir 
a oxidação de partes metálicas, comprometendo o adequado deslizamento 
do mancal e, assim, o funcionamento do compressor. 
A Figura 5.4 evidencia gradientes de temperatura no interior dos 
canecos. Analisando o resultado numérico para o campo de temperatura 
nas duas câmaras de descarga, chegou-se aos valores mínimo e máximo 
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Assim, considera-se aceitável a diferença de -6,8°C entre os 
resultados numérico e experimental na posição G, devido aos seguintes 
aspectos: (i) incerteza do posicionamento e fixação do termopar; (ii) 
observação de que a temperatura máxima de 119°C obtida com o modelo 
é próxima do valor medido; (iii) variação de temperatura no interior da 
Câmara1 ser em torno de 13°C. 
 
 
Figura 5.4 – Campo de temperatura apresentando o escoamento de gás interno ao 
sistema de descarga e entre carcaça e cabeçote (sólido oculto). 
  
Tabela 5.3 – Valores extremos de temperatura nas duas câmaras.  
 𝑇𝑚𝑎𝑥 𝑇𝑚𝑖𝑛 ∆𝑇𝑚𝑎𝑥 
Câmara1 119°C 106°C 13°C 
Câmara2 90°C 84°C 6°C 
 
Conforme mostra a Figura 5.2, o resultado numérico indica uma 
queda de temperatura em torno de 12°C no escoamento de fluido 
refrigerante entre as posições G e H, ou seja, entre a entrada e a saída do 
tubo caracol. Por outro lado, as medições registram uma queda de apenas 
1,5oC. Uma possível razão dessa diferença pode ser explicada com o 
auxílio de resultados para o campo de temperatura na seção transversal 
do escoamento de saída do tubo, posição H, mostrados na Figura 5.5 e na 
Figura 5.6. 
Embora a queda de temperatura da entrada à saída do tubo caracol 
seja da ordem de 12°C, a diferença máxima de temperatura no domínio 
do escoamento do tubo é da ordem de 20°C. Os valores de temperatura 
Ambiente interno cabeça 
𝑝𝑠𝑢𝑐  
Câmara1 




∆𝑇𝑚𝑎𝑥 ≈ 6°𝐶 
𝑝𝑑𝑖𝑠 
Tubo de descarga 
H 
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indicados na Figura 5.2 representam médias ponderadas nos volumes da 
malha contidos em esferas de 1mm de raio, fazendo que a diferença entre 
as temperaturas no centro dos planos de saída e entrada do duto seja 
menor do que 20°C.  
Focando a atenção na região de saída (Figura 5.6) delimitada pela 
linha pontilhada, a diferença máxima de temperatura é em torno de 10°C, 
mostrando o gradiente de temperatura significativo mesmo nessa pequena 
região. Na modelagem numérica, a esfera de 1mm no plano de saída 
fornece temperatura de 100°C. Todavia, se a esfera fosse posicionada um 
pouco mais para dentro do tubo, essa leitura poderia alcançar 110°C. 
Naturalmente, a posição exata do termopar é de difícil caracterização e 
isto pode interferir na comparação adequada entre resultados numéricos e 
experimentais. 
Considerando o argumento no parágrafo anterior, a diferença entre 
as quedas de temperatura medida e prevista pelo modelo entre as posições 
G e H (Figura 5.2) poderia ser menor. Por exemplo, se a posição do 
volume de medição de 1mm de raio fosse posicionado 3mm para dentro 
da tubulação, a queda de temperatura seria de apenas 2°C, muito próxima 
do valor experimental de 1,5°C. Conclui-se então que a incerteza do 
posicionamento do termopar pode influenciar a medição de temperatura 
e, por consequência, a comparação entre os resultados numérico e 
experimental na posição H.  
A diferença entre os valores previsto e medido em H, poderia ser 
também originada por corrente parasita na instrumentação. Esse problema 
gera uma fuga de corrente pelo termopar e afeta o sinal lido pelo sistema 
de aquisição, podendo superestimar o valor do mensurando, o que 
também contribuiria em parte para a discordância numérico-experimental 
em H.  
Quanto à posição J, indicada na Figura 5.5, observa-se que a 
medição é em torno de 4°C abaixo do resultado numérico. Uma causa 
para essa temperatura mais baixa poderia ser o contato da junta cobre-
constantan com a parede metálica do tubo de descarga, um problema de 
instrumentação comum. Para sanar esta dúvida, um compressor linear 
idêntico ao original testado na EMBRACO, foi trazido ao POLO e 
instrumentado nos passadores de sucção e descarga. O compressor foi 
colocado em funcionamento em um calorímetro de ciclo quente, nas 
condições de operação. Resultados de medições de temperatura no gás e 
na parede na posição J são apresentados na Tabela 5.4. 




Figura 5.5 – Campo de temperatura em corte transversal na altura da descarga, 
apresentando o campo de temperatura no escoamento de gás (sólido oculto). 
 
 
      
 
Figura 5.6 – Campo de temperatura do escoamento de fluido refrigerante na 
região de saída do tubo caracol (sólido oculto).  
 
Percebe-se que o termopar mediu uma temperatura igual a 75°C na 
parede metálica do passador de descarga, o qual é próximo do valor de 
74°C, fornecido pela EMBRACO. Como esperado, a temperatura medida 
   𝐷𝑖 = 2,16𝑚𝑚 
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no POLO para o gás é mais alta (83°C). Desta forma, concluiu-se que o 
termopar instrumentado pela EMBRACO mediu a temperatura da parede 
em vez da temperatura do escoamento de fluido refrigerante. Esta 
informação é importante, permitindo se afirmar que o valor medido em J 
é de fato 5°C acima do valor de 78°C previsto numericamente. 
 
Tabela 5.4 – Medições de temperatura na posição J realizadas no POLO e na 
EMBRACO, na condição de operação de referência. 
Experimento (-23.3/40.5°C) 
Temperaturas em J 
Fluido (escoamento) Sólido (passador) 
POLO 83°C 75°C 
EMBRACO 74°C 
Diferença 9°C 1°C 
 
5.1.2 Perfil de temperatura: domínio de sólido 
 
Comparações entre resultados experimentais e numéricos de 
temperatura em superfícies sólidas foram realizadas para 10 posições (L 
a U), identificadas na Figura 5.7. O domínio sólido do compressor foi 
dividido em três partes: 
 
i) Corpo frio: {L, M, N, O}; 
 
ii) Cilindro-pescoço: {P, Q, R, S}; 
 
iii) Corpo quente: {T, U}. 
 
A Tabela 5.5 e a Figura 5.8 apresentam a comparação entre as 
temperaturas medidas e previstas pelo modelo. Percebem-se os maiores 
desvios de temperatura para as regiões “cilindro-pescoço” e “corpo 
quente”. As diferenças entre os resultados na Figura 5.8 possuem duas 
possíveis justificativas: (a) não modelagem da geração de calor por atrito 
na interface pistão-cilindro; (b) hipótese de coeficiente de transferência 
convectiva de calor uniforme no ambiente externo. 
Em relação ao aspecto (a), percebe-se da Figura 5.8 que os valores 
experimentais para região “cilindro-pescoço” têm tendência similar ao 
resultado numérico, indicando que existe um erro sistemático associado a 
esta comparação. Este desvio pode estar associado à geração de calor por 
atrito na interface pistão-cilindro, a qual não foi modelada neste trabalho. 
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Figura 5.7 – Campo de temperatura para sólidos na condição de referência e 
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Notam-se desvios de temperatura semelhantes nas posições P e Q, 
defasados espacialmente na direção 𝑦, e nas posições R e S, também 
defasados na direção em 𝑦. Isto é uma evidência da influência da geração 
de calor por atrito na interface pistão-cilindro, uma vez que: 
 
 ∆𝑅 ≅ ∆𝑆 > ∆𝑃 ≅ ∆𝑄 . (5.2) 
 
A relação acima faz sentido, pois R e S estão posicionados internamente 
ao cilindro, imediatamente depois da interface pistão-cilindro. 
 
Tabela 5.5 – Comparação entre resultados numéricos e experimentais de 
temperatura em graus Celsius em superfícies sólidas do compressor. 
Posições em sólidos 𝑇𝑒𝑥𝑝 𝑇𝑛𝑢𝑚    ∆ 
Corpo frio, externo L 42,5 40,8 -1,7 
Corpo frio, interno M 43,4 41,1 -2,3 
Parede externa filtros N 50,2 51,8 +1,6 
Aço laminado motor O 54,1 54,9 +0,8 
No bloco sobre saia do cilindro P 61,2 57,1 -4,1 
No bloco sobre câmara de compressão Q 64,5 59,5 -5,0 
Parede cilindro (câmara de compressão) R 73,4 64,5 -8,9 
Parede cilindro (saia, junto ao mancal) S 70,3 61,0 -9,3 
Corpo quente, externo T 46,4 60,3 +13,9 
Corpo quente, externo, oposto a T U 54,1 64,4 +10,3 
 
 









L M N O P Q R S T U
Experimental Numérico
Corpo frio Cilindro-pescoço Corpo quente
𝑇[°C] 
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Por outro lado, na região “corpo quente”, nota-se uma abrupta 
inversão de comportamento. Isto é, em termos de temperatura, a solução 
numérica fornece maiores temperaturas do que as medições, com desvios, 
de +13,9°C em T e +10,3°C em U (Figura 5.8). Essas diferenças de 
temperatura podem ser originadas por coeficientes de transferência 
convectiva de calor externo subestimado na região “corpo quente” e 
superestimado na região “cilindro-pescoço”. De fato, uma vez que a 
temperatura do corpo na região externa é muito relacionada às condições 
de ventilação, é possível que o coeficiente de transferência de calor na 
superfície externa da carcaça não seja uniforme. Por exemplo, isto poderia 
ser uma consequência do posicionamento do ventilador usado no 
calorímetro para estabelecer a condição de convecção forçada de troca de 
calor. Um valor uniforme desse coeficiente pode assim resultar em um 
resfriamento da região “cilindro-pescoço” e em um aquecimento da 
região “corpo quente”, explicando os resultados numéricos e os seus 
desvios em relação às medições nas posições P a U.  
Entre as posições U e T, defasadas na direção 𝑥 (Figura 5.7), as 
medições indicam uma diferença de temperatura de 7,7°C, enquanto o 
modelo prevê uma diferença de 4,2°C. Esta diferença de temperatura em 
𝑥 está associada à posição de U a menos de 3mm da base do suporte de 
aço, diretamente conectado ao cabeçote, por onde são dissipados 2W para 
a carcaça (Figura 5.7). Além disso, a diferença também tem relação com 
a proximidade de U ao passador de descarga que transpassa a carcaça.  
Finalmente, deve ser mencionado a boa concordância entre os 
numéricos e experimentais em N e O, sendo que os pequenos os desvios 
estão possivelmente relacionados com o aquecimento devido à geração 
de calor por efeito Joule no motor, cuja eficiência elétrica de 0,92 é 
prescrita no modelo. 
 
5.2 ANÁLISES DE SENSIBILIDADE 
 
Avaliar o comportamento dos perfis de temperatura frente à 
variação isolada de determinado parâmetro é uma forma de verificar a 
coerência física dos resultados fornecidos pelo modelo, além de permitir 
o entendimento do fenômeno.  
Nesta seção, analisa-se a influência de determinados parâmetros 
sobre a transferência de calor e, consequentemente, a distribuição de 
temperatura do compressor. Por uma questão de interesse, apenas a 
distribuição de temperatura do fluido refrigerante será considerada. Os 
seguintes parâmetros foram escolhidos para a análise de sensibilidade: 
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i) coeficiente de transferência convectiva de calor na superfície 
externa do compressor (ℎ𝑎𝑚𝑏), empregando os valores 5, 10, 15, 
20 e 25W/m²K; 
 
ii) condutância térmica, 𝑘/𝑙 [W/m²K], da junta de papelão entre 











 . (5.3) 
 
5.2.1 Convecção externa na carcaça do compressor 
 
Tendo em conta a grande área de troca, o coeficiente de 
transferência convectiva de calor por entre a carcaça e o ambiente externo 
representa uma condição de contorno importante. A avaliação dos 
resultados numéricos frente à alteração de ℎ𝑎𝑚𝑏 possibilita entender a 
sensibilidade e a coerência física do modelo. A Tabela 5.6 apresenta 
temperaturas do gás nas posições A a J para cinco valores de ℎ𝑎𝑚𝑏. Para 
auxiliar a análise, esses valores são também apresentados graficamente na 
Figura 5.9. 
 
Tabela 5.6 – Solução para caminho do gás em função da variação de ℎ𝑎𝑚𝑏. 





5 10 15 20 25 
A 34,2 34,4 33,6 33,2 33,0 32,9 
B 40,9 43,7 40,2 38,4 37,3 37,3 
C 41,7 45,9 41,9 39,7 38,5 38,3 
D 51,4 62,5 55,5 52,0 48,8 48,3 
E 54,5 60,5 53,9 49,9 47,8 47,3 
F 62,5 72,1 65,0 60,6 58,3 57,8 
G 119,3 126,0 119,0 113,5 111,3 109,9 
H 117,8 115,6 108,0 102,4 100,0 98,2 
I 84,4 103,4 94,8 89,1 86,0 84,0 
J 74,0 96,2 87,0 81,2 77,9 75,6 
 
A Figura 5.9 evidencia que a distribuição de temperatura obtida 
com o modelo responde de forma fisicamente coerente à variação de 
ℎ𝑎𝑚𝑏. Nota-se que a alteração de ℎ𝑎𝑚𝑏 promove uma mudança na 
temperatura do gás em todas as posições. Através da Figura 5.9 é possível 
verificar que a diminuição das temperaturas torna-se menos expressiva à 
112 Seção 5.2 
 
medida que ℎ𝑎𝑚𝑏 aumenta. Em outras palavras, quando menor for o 
coeficiente de transferência de calor entre a carcaça e o ambiente externo, 




Figura 5.9 – Solução numérica para caminho do gás em função de ℎ𝑎𝑚𝑏. 
 
A comparação entre os resultados numéricos e experimentais 
indica que a melhor concordância ocorre para coeficientes convectivos 
entre 10 e 20W/m²K. No caso específico do sistema de sucção, contido 
nas regiões “corpo frio” e “cilindro-pescoço”, observa-se que a melhor 
concordância ocorre quando ℎ𝑎𝑚𝑏 está entre 10 e 15W/m²K. Este aspecto 
é indicativo de que o coeficiente convectivo de ℎ𝑎𝑚𝑏 igual a 20W/m²K 
foi superestimado nestas duas regiões (Seção 5.1.2).  
Por fim, toda discussão referente aos desvios nas posições E, G, H 
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Naquela seção, discutiu-se que os elevados gradientes nas posições, G, H 
e J, somados à incerteza de posicionamento do termopar justificam os 
desvios entre previsões e medições no sistema de descarga. Já no sistema 
de sucção, a discordância em E foi atribuída a não modelagem da geração 
de calor pelo atrito entre pistão e cilindro e não modelagem do movimento 
do pistão, o qual promoveria a mistura fluidos quente e frio em toda a 
região interna do pistão. De fato, a não modelagem destes dois fenômenos 
permitiria que o modelo previsse um valor menor de temperatura, como 
verificado. 
 
5.2.2 Condução de calor pela junta de papelão 
 
A junta do cabeçote é um componente de importância estrutural 
em compressores, pois tem a função de acomodar o sistema de descarga 
sobre o cilindro, vedando a câmara de compressão. Do ponto de vista 
termodinâmico, a junta tem também a função de reduzir o fluxo de calor 
do sistema de descarga para o sistema de sucção. 
No compressor linear, quatro parafusos fixam o cabeçote ao bloco 
e quando os mesmos são apertados, a espessura da junta de papelão é 
reduzida, originando o chamado efeito de esmagamento. Com a redução 
da espessura da junta, a resistência térmica é reduzida e, 
consequentemente, a condutância aumentada. 
 
 
Figura 5.10 – Junta de papelão em verde, com funções de vedação e isolamento 
térmico do par cabeçote-cilindro (cilindro oculto). 
 
Estima-se que a condutividade da junta seja na ordem de 0,1W/mK 
e que 𝑙 = 1,5mm. Dessa forma, em princípio, tem-se uma condutância 
constante e da ordem de 66,67W/m²K. Contudo, em função do já citado 
Caneco da descarga 
(cabeçote) 
Parafusos 
Parafusos Junta isolante 
de papelão  
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efeito de esmagamento e da incerteza em relação à condutividade do 
material (papelão), justifica-se uma análise de sensibilidade em relação a 
este parâmetro. A região em análise é de especial importância na análise 
térmica do compressor, visto que serve de meio para a condução de calor 
da região da cabeça (corpo quente) para a região de sucção (corpo frio) 
do compressor. 
Por questão de simplicidade, a análise de sensibilidade foi 
realizada através da alteração da condutividade térmica (𝑘), já que a 
alteração da espessura da junta (𝑙) exigiria alterações na malha, não sendo 
conveniente. Os valores de condutividade térmica empregados para 
realizar a análise de sensibilidade são indicados na Tabela 5.7. 
Considerando o custo de processamento computacional das 
simulações e observando que os valores de 10 e 15W/m²K fornecem 
soluções razoáveis para o campo de temperatura do gás, a avaliação do 
efeito de (𝑘/𝑙)𝑔𝑎𝑠𝑘𝑒𝑡 foi feita apenas para ℎ𝑎𝑚𝑏 = 10 e 15W/m²K. A 
Tabela 5.8 apresenta os resultados de temperatura nas posições A a J para 
os diferentes valores de condutância analisados. Como pode ser 
observado, o efeito da condutância da junta sobre as temperaturas do gás 
é bem menor do que o efeito do coeficiente de convecção avaliado na 
seção anterior.  
 
Tabela 5.7 – Análise de sensibilidade para condutância da junta de papelão. 
𝑘𝑔𝑎𝑠𝑘𝑒𝑡 [W/mK] 𝑙𝑔𝑎𝑠𝑘𝑒𝑡 [m] (𝑘 𝑙⁄ )𝑔𝑎𝑠𝑘𝑒𝑡 [W/m²K] 
0,10 0,0015 66,67 
0,20 0,0015 133,34 
0,30 0,0015 200,00 
 
Tabela 5.8 – Solução para caminho do gás em função da variação de (𝑘/𝑙)𝑔𝑎𝑠𝑘𝑒𝑡. 
 Previsões numéricas [°C] 
ℎ𝑎𝑚𝑏 10W/m²K 15W/m²K 
𝑘𝑔𝑎𝑠𝑘𝑒𝑡 0,1 0,2 0,3 0,1 0,2 0,3 
A 33,6 33,7 33,7 33,2 33,2 33,3 
B 40,2 40,7 40,7 38,4 38,4 38,8 
C 41,9 42,6 42,5 39,7 39,9 40,2 
D 55,5 56,3 56,3 52,0 51,8 53,4 
E 53,9 54,9 55,1 49,9 50,5 51,5 
F 65,0 67,4 68,6 60,6 62,6 64,7 
G 119,0 119,3 118,8 113,5 113,7 114,5 
H 108,0 108,3 107,2 102,4 102,4 103,0 
I 94,8 94,9 93,8 89,1 88,7 89,0 
J 87,0 87,2 86,4 81,2 80,1 81,2 
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A Figura 5.11 apresenta uma representação gráfica dos resultados 
para ℎ𝑎𝑚𝑏 = 10W/m²K. Percebe-se que o sistema de descarga é 
praticamente independente da alteração da condutância da junta de 
papelão. Apesar da pouca variação, nota-se que ao aumentar a 
condutância, a temperatura da região tende a diminuir, conforme 
esperado. 
Conforme já citado, a solução numérica mostra que, de uma 
maneira global, a influência da condutância da junta de papelão sobre a 
previsão de temperatura é pequena. Contudo, o impacto da junta não deixa 
de ser importante, já que a maior sensibilidade da solução é encontrada 
na temperatura em F, anterior à válvula de sucção. Ou seja, a condutância 
da junta de papelão é determinante na previsão do superaquecimento do 
gás de sucção (∆𝑇𝑠ℎ
𝐴𝐹̅̅ ̅̅ ). Isto fica claro na Tabela 5.9, na qual o 
superaquecimento do gás de sucção é apresentado para diferentes 
condutâncias da junta.  
 
 
Figura 5.11 – Solução numérica para caminho do gás em função da variação da 
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Tabela 5.9 – Influência da condutância da junta de papelão sobre o 
superaquecimento do gás de sucção (ℎ𝑎𝑚𝑏 = 10W/m²K). 
(𝑘 𝑙⁄ )𝑔𝑎𝑠𝑘𝑒𝑡 [W/m²K] ∆𝑇𝑠ℎ





Uma análise similar é apresentada para ℎ𝑎𝑚𝑏 = 15W/m²K com 
auxílio da Figura 5.12 e da Tabela 5.10. Os resultados numéricos de 
temperatura nas diversas posições na Figura 5.12 fornecem as mesmas 
observações realizadas para ℎ𝑎𝑚𝑏 = 10W/m²K. Todavia, no caso de ℎ𝑎𝑚𝑏 
= 15W/m²K, o sistema de descarga se torna ainda mais independente do 
valor da condutância da junta de papelão. Isto se deve à intensificação da 
troca de calor por convecção via carcaça do “corpo quente”. Ainda, é 
possível notar que, ao aumentar o valor de ℎ𝑎𝑚𝑏 para 15W/m²K, a 
influência do valor da condutância da junta de papelão sobre o sistema de 
sucção tornou-se mais expressiva que para o valor de 10W/m²K.  
 
 
Figura 5.12 – Solução numérica para caminho do gás em função da variação da 
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Tabela 5.10 – Influência da condutância da junta de papelão sobre o 
superaquecimento do gás de sucção (ℎ𝑎𝑚𝑏 = 15W/m²K). 
(𝑘 𝑙⁄ )𝑔𝑎𝑠𝑘𝑒𝑡 [W/m²K] ∆𝑇𝑠ℎ





5.3 EFEITO DA CONDIÇÃO DE OPERAÇÃO 
 
As condições de operação que um compressor é submetido são 
caracterizadas pelas temperaturas de evaporação e de condensação. Em 
particular, no caso do compressor analisado neste trabalho, a potência 
elétrica entregue ao compressor constitui também um dado essencial para 
definir a condição de operação. 
Tendo discutido os resultados numéricos e experimentais na 
condição de referência (-23,3/40,5°C), nesta seção verificam-se as 
previsões do modelo em outras três condições de operação, indicadas na 
Tabela 5.11. Nas simulações, fixou-se o valor de ℎ𝑎𝑚𝑏 em 15W/m²K para 
todas as condições de operação e os valores de potência elétrica 
consumida sendo fornecidas de dados experimentais.  
 
Tabela 5.11 – Condições de operação usadas em simulações com o modelo. 
Prescrito 
Condições de operação (CO) 
CO1  CO2 CO3 CO4 
?̇?𝒆𝒍𝒆 62,7 W 75,7 W 57,2 W 70,5 W 
𝑻𝒆𝒗𝒂𝒑 -23,3°C -23,3°C -15,0°C -27,0°C 
𝑻𝒄𝒐𝒏𝒅 40,5°C 54,4°C 45,0°C 45,0°C 
𝑹𝑷 9,0 12,8 7,1 11,9 
𝜂𝑒𝑙𝑒, ℎ𝑎𝑚𝑏, 𝑇𝑎𝑚𝑏, 𝑇𝑖𝑛 0,92; 15W/m²K; 32°C 
 
Simulações nas quatro condições geraram soluções para o campo 
de temperatura do gás. Por questão de organização, os resultados são 
apresentados de forma separada, reunindo aqueles das condições de 
operação com a mesma temperatura de evaporação (CO1 e CO2) e aquelas 
com a mesma temperatura de condensação (CO3 e CO4). Assim, na Tabela 
5.12 e na Figura 5.13, apresentam-se as soluções para as condições -
23,3/40,5°C e -23,3/54,4°C. Por outro lado, os resultados referentes às 
condições de operação -15,0/45,0°C e -27,0/45,0°C são apresentadas na 
Tabela 5.13 e na Figura 5.14. 
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Tabela 5.12 – Comparação numérico-experimental para CO1 e CO2. 
Caminho 
do gás 
CO1  CO2 
𝑇𝑒𝑥𝑝 [°C] 𝑇𝑛𝑢𝑚 [°C] 𝑇𝑒𝑥𝑝 [°C] 𝑇𝑛𝑢𝑚  [°C] 
A 34,2 33,2 33,4 33,4 
B 40,9 38,4 42,5 39,2 
C 41,7 39,9 43,8 40,8 
D 51,4 51,8 55,5 54,7 
E 54,5 50,5 60,4 53,0 
F 62,5 62,6 70,6 66,1 
G 119,3 113,7 137,4 124,3 
H 117,8 102,4 135,4 108,9 
I 84,4 88,7 95,2 96,5 
J 74,0 80,9 82,3 87,7 
 
Através da Figura 5.13 e da Figura 5.14, constata-se que o modelo 
é capaz de prever com acurácia satisfatória a distribuição de temperatura 
nas diversas condições de operação analisadas. Desta forma, o aumento 
das temperaturas do compressor devido ao aumento da razão de pressão, 
RP, originado pelo o consequente aumento do trabalho específico de 
compressão, também é previsto pelo modelo. 
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Tabela 5.13 – Comparação numérico-experimental para CO3 e CO4.  
Caminho 
do gás 
CO3  CO4 
𝑇𝑒𝑥𝑝 [°C] 𝑇𝑛𝑢𝑚 [°C] 𝑇𝑒𝑥𝑝 [°C] 𝑇𝑛𝑢𝑚 [°C] 
A 33,4 33,2 34,2 33,3 
B 40,6 40,8 42,8 39,9 
C 41,6 41,5 43,5 40,9 
D 49,1 51,6 56,5 55,5 
E 53,3 51,8 59,8 52,8 
F 61,7 63,5 69,6 65,9 
G 111,5 111,3 134,5 123,7 
H 110,6 101,6 132,7 110,3 
I 77,9 88,0 99,2 96,4 
J 70,5 81,2 80,4 87,3 
 
 
Figura 5.14 – Solução numérica para caminho do gás em função de CO3 e CO4. 
 
Observa-se que o modelo fornece resultados com menores desvios 
em relação aos dados experimentais nas condições de menor razão de 
pressão, CO1 e CO4. Para CO2 e CO4, os desvios numérico-experimentais 
são maiores, principalmente nas regiões E, F, G, H, I e J. Esses desvios 
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Entretanto, o aumento dos desvios é provavelmente devido a gradientes 
de temperatura ainda maiores no sistema de descarga quando a razão de 
pressão é maior, tornando ainda mais crítica a incerteza de 
posicionamento do termopar nas diferentes regiões no interior do 
compressor.  
Além disso, as maiores potências elétricas nas condições CO2 e 
CO4, resultam em maiores amplitudes de movimento do mecanismo 
linear, misturando mais o gás no interior do pistão, como também 
aumentando a geração de calor por atrito entre pistão e cilindro. Esses 
fenômenos não foram modelados e podem ser mais relevantes em maiores 
potências de consumo, aumentando as temperaturas nas posições E e F, 
o que justifica os maiores desvios verificados na Figura 5.13 e Figura 
5.14. 
Especialmente para CO3, nota-se a excelente concordância entre os 
resultados numéricos e experimentais no caminho do gás entre os pontos 
A e G, neste trabalho denotado por 𝐴𝐺̅̅ ̅̅ . Entretanto, na posição I, a 
condição CO3 apresenta o maior desvio da previsão numérica. 
Novamente, parte dos desvios em I e J são atribuídos ao contato do 
termopar com a superfície sólida do componente, como explicado na 
Seção 5.1.1.  
A distribuição de temperatura possui influência significativa sobre 
o desempenho termodinâmico de compressores herméticos de 
refrigeração doméstica. A importância dos resultados do modelo pode ser 
avaliada através de resultados de desempenho, fornecidos na Tabela 5.14 
para as quatro condições de operação. O modelo responsável por cada um 
dos resultados é também indicado na tabela.  
De forma semelhante, a fim de dar uma base comparativa, a Tabela 
5.15 apresenta resultados experimentais nas mesmas quatro condições de 
operação avaliadas. 
A Tabela 5.14 indica que a eficiência volumétrica, 𝜂𝑣, calculada 
pelo modelo é bastante baixa, entre 0,29 e 0,36, para as condições 
simuladas. Além de dependentes da razão de pressão, RP, esses valores 
baixos são resultado da característica peculiar de modulação da 
capacidade do compressor linear. Isto é, sua capacidade de variar a 
amplitude do movimento do pistão de acordo com a potência elétrica, 
?̇?𝑒𝑙𝑒, entregue em cada condição de operação: CO1 (62,7W), CO2 
(75,7W), CO3 (57,2W), CO4 (70,5W). Esses valores de potência são cerca 
de metade do que o compressor linear pode atingir, de modo que para 
potências maiores, sua eficiência volumétrica pode atingir valores da 
ordem de 60 a 70%. Isto é, mantida a condição de operação, nas potências 
mais elevadas o curso do pistão é maior. Assim, o volume morto, principal 
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responsável pela redução de eficiência volumétrica em baixas potências 
elétricas, é consideravelmente menor quando o curso do pistão aumenta.  
A Tabela 5.14 mostra que o aumento de temperatura do gás, ∆𝑇𝑠ℎ
𝐴𝐹̅̅ ̅̅ , 
no sistema de sucção é pouco alterado pela mudança da condição de 
operação, estando sempre em torno de 30°C. Deve ser observado que a 
taxa de calor absorvido pelo gás no sistema de sucção representa cerca de 
30% de ?̇?𝑒𝑙𝑒 nas condições de operação, tendo menor percentagem, 25%, 
na condição de maior vazão de massa (CO3). Isto evidencia a importância 
do estudo do superaquecimento do gás de sucção para o compressor 
linear.  
 
Tabela 5.14 – Resultados gerais fornecidos pela metodologia numérica. 
 CO1 CO2 CO3 CO4  
Modelo 
diferencial 
𝑇𝑠𝑢𝑐,𝑜 61,1 64,0 59,6 63,4 °C 
𝑇𝑤 75,8 81,6 63,0 67,3 °C 
Δ𝑇𝑠ℎ
𝐴𝐹̅̅ ̅̅  28,0 30,8 26,7 30,4 °C 
?̇?𝑠ℎ  19,2 21,4 14,3 20,3 W 
?̇?𝑠ℎ ?̇?𝑒𝑙𝑒⁄  0,31 0,28 0,25 0,29 - 
Modelo 
integral 
𝜂𝑣 0,33 0,32 0,29 0,36 - 
𝜂𝑠 0,78 0,78 0,78 0,77 - 
?̇?𝑝𝑣 54,6 65,1 57,5 62,5 W 
?̇?𝑐𝑜𝑚𝑝 2,64  2,68 3,22 2,62 kg/h 
 
Tabela 5.15 – Resultados gerais experimentais. 
 
 
Condições de operação (CO) 
 
CO1  CO2 CO3 CO4 
Exp. 
𝑇𝑠𝑢𝑐,𝑜 62,5 70,6 61,7 69,7 °C 
𝑇𝑤 73,4 83,4 70,2 82,1 °C 
Δ𝑇𝑠ℎ
𝐴𝐹̅̅ ̅̅  28,3 37,2 28,3 35,6 °C 
?̇?𝑠ℎ  18,4 22,6 18,5 20,8 W 
?̇?𝑠ℎ ?̇?𝑒𝑙𝑒⁄  0,29 0,30 0,32 0,29 - 
𝜂𝑣 0,33 0,29 0,24 0,33 - 
𝜂𝑠 0,75 0,67 0,71 0,69 - 
?̇?𝑝𝑣 57,1 68,9 52,1 64,2 W 
?̇?𝑐𝑜𝑚𝑝 2,63 2,45 2,63 2,36 kg/h 
 
Explicações para as diferenças em alguns valores correspondentes, 
entre a Tabela 5.14 e a Tabela 5.15, poderiam ser relacionadas a algumas 
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modelagens inexistentes no modelo integral para câmara de compressão, 
tais como: 
 
i) A variação da eficiência do motor com a condição de operação; 
ii) O vazamento em válvulas não é modelado e ganha importância 
com maior razão de pressão; 
iii) O vazamento de gás aquecido pela folga de saia pistão-cilindro, 
retornando à compressão e aquecendo o gás em sucção pelo 
interior do pistão; 
iv) Geração de calor nos imãs de Neodímio; 
v) Geração de calor na mola ressonante. 
 
5.4 CONSIDERAÇÕES FINAIS  
 
O presente capítulo apresentou uma análise comparativa entre os 
resultados obtidos com um modelo desenvolvido para prever o perfil 
térmico de um compressor linear e dados experimentais. Observou-se que 
a geração de calor por atrito entre pistão e cilindro e o movimento do 
pistão podem influenciar o campo de temperatura próximo ao cilindro. 
Além disso, percebeu-se que o posicionamento do termopar nas diversas 
regiões do compressor é importante para efeito de comparação de 
medições com resultados numéricos, tendo em vista os elevados 
gradientes em algumas posições do escoamento do fluido refrigerante.  
O modelo foi aplicado na análise do efeito do coeficiente de 
transferência convectiva de calor na superfície externa do compressor, da 
condutância da junta de papelão no cabeçote do cilindro e das condições 
de operação, sobre o perfil térmico do compressor. Observou-se que o 
modelo fornece resultados fisicamente consistentes, sendo assim uma 
importante ferramenta na procura de soluções para aumentar o 
desempenho do compressor. 
 





6.1 CONSIDERAÇÕES INICIAIS 
 
Nesta dissertação foi desenvolvido um modelo de simulação 
térmica de um compressor linear de refrigeração doméstica, formado pelo 
acoplamento de um modelo integral e de um modelo diferencial. O 
modelo integral permite caracterizar aspectos importantes referentes ao 
ciclo de compressão, tais como vazão de massa, potência indicada e 
temperaturas de sucção e descarga. Já o modelo diferencial possibilita a 
caracterização do campo de temperatura nos componentes sólidos e no 
escoamento de gás para todo restante do compressor. 
 
6.2 PRINCIPAIS CONCLUSÕES 
 
O modelo acoplado de simulação permitiu calcular o campo de 
temperatura de todo o compressor em quatro condições de operação 
também analisadas experimentalmente:  (-23,3/40,5°C); (-23,3/54,4°C); 
(-15,0/45,0°C); (-27,0/45,0°C). Nessas condições de operação, dados 
experimentais de temperatura foram disponibilizados para comparação 
com resultados do modelo em vinte posições no compressor: dez 
referentes a posições do escoamento do fluido refrigerante e outras dez 
em superfícies sólidas.  
Apesar dos desvios observados entre resultados numéricos e 
experimentais nos sistemas de sucção e descarga, tanto para fluido quanto 
para sólido, os resultados se mostraram fisicamente coerentes. Destaque 
é dado à boa concordância observada para a temperatura do gás no orifício 
de sucção, permitindo assim quantificar o superaquecimento do gás de 
sucção em diferentes condições de operação.  
As possíveis causas para os desvios entre os resultados numéricos 
e experimentais foram discutidas. Em relação ao sistema de sucção, parte 
dos desvios é devido a não modelagem da geração de calor por atrito entre 
o pistão e o cilindro. Além disto, a não consideração do movimento do 
pistão do modelo é também outra fonte de erro da solução, já que o mesmo 
promove a mistura do gás no escoamento no sistema de sucção.  
Outro aspecto observado na comparação entre os resultados 
numéricos e experimentais foi que os desvios se tornam mais evidentes 
com o aumento da potência elétrica do compressor, principalmente no 
sistema de descarga do compressor. Tais desvios também podem ser 
justificados pela não modelagem da geração de calor e do movimento do 
pistão, já que à medida que o consumo elétrico aumenta, aumenta também 
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o curso do pistão linear. Além disto, observaram-se gradientes elevados 
de temperatura no sistema de descarga do compressor em análise, de tal 
forma que parte dos desvios podem ser originados pela incerteza do 
posicionamento do termopar nas medições.  
Após a validação do modelo, o modelo foi aplicado em análises do 
efeito do coeficiente de transferência convectiva de calor na superfície 
externa do compressor, ℎ𝑎𝑚𝑏, e da condutância da junta de papelão do 
cabeçote do cilindro. Os resultados mostraram que o coeficiente de troca 
de calor ℎ𝑎𝑚𝑏 deve ser adequadamente caracterizado para a previsão 
correta do campo de temperatura. Por outro lado, conclui-se que a 
condutância da junta de papelão possui uma influência bastante pequena 
sobre a distribuição de temperatura global do compressor.  
A comparação entre os resultados numéricos e experimentais 
mostraram que o modelo é adequado para a previsão do campo de 
temperatura dos domínios sólido e de fluido em diferentes condições de 
operação do compressor. Simulações numéricas são extremamente úteis 
frente a experimentos custosos e de difícil repetibilidade, permitindo a 
análise do efeito de diferentes parâmetros, tais como geometrias, 
materiais e condições de operação, sobre o desempenho do compressor. 
Embora o foco deste trabalho tenha sido a previsão do campo de 
temperatura do compressor, o modelo desenvolvido no trabalho fornece 
uma série de informações adicionais, tais como: campos de velocidade, 
de pressão e de densidade.  
 
6.3 SUGESTÕES PARA TRABALHOS FUTUROS 
 
Dadas as limitações de tempo deste trabalho, apresentam-se as 
seguintes sugestões para trabalhos futuros como forma de melhorar a 
modelagem de compressores lineares: 
 
i) Inclusão do movimento do pistão no modelo, como função da 
potência de consumo. 
 
Esta melhoria do modelo possibilitaria avaliar de forma mais 
adequada o escoamento no sistema de sucção, causado pelo movimento 
alternado do pistão. Ainda, assumindo o curso do pistão como uma função 
da potência elétrica, isto permitiria também acoplar o efeito peculiar de 
modulação de capacidade que modifica a amplitude de oscilação do 
atuador linear, promovendo intensa advecção de calor no interior no 
sistema de sucção situado no interior do pistão.  
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ii) Inclusão da geração de calor por atrito entre pistão e cilindro no 
modelo, como função da potência elétrica. 
 
Tal como acontece com a advecção no sistema de sucção 
localizado no interior do pistão, o aumento da amplitude de movimento 
do atuador linear tem impacto direto sobre a geração de calor por atrito 
na folga entre pistão e cilindro. Dessa maneira, a modelagem desse 
fenômeno, especialmente nas condições em que a potência consumida é 
elevada, pode contribuir para melhorar a acurácia dos resultados 
numéricos.  
 
iii) Avaliação da distribuição não uniforme do coeficiente de troca 
convectiva na superfície externa do compressor. 
 
A distribuição de temperatura do compressor é bastante sensível à 
variação do coeficiente de troca convectiva de calor entre a carcaça do 
compressor e o ar do ambiente externo. Os resultados deste trabalho 
mostraram que as características geométricas do compressor podem 
interferir no padrão de escoamento externo à carcaça, originando uma 
distribuição irregular de ventilação sobre o compressor. Este aspecto, não 
considerado nesta dissertação, é de fácil implementação e pode reduzir 
significativamente os desvios encontrados. 
 
iv) Análise de erros de truncamento na solução numérica do modelo 
térmico diferencial do compressor linear. 
 
Em função da complexidade geométrica do compressor linear, não 
foi possível realizar uma análise sistemática do efeito do refino de malha 
sobre a solução dos campos de velocidade e temperatura. Desta forma, 
sugere-se o desenvolvimento de estudo baseado na extrapolação de 
Richardson que permita estimar os erros de truncamento dos resultados. 
 
v) Avaliar alternativas de gerenciamento térmico do compressor 
linear. 
 
O modelo desenvolvido para a análise térmica do compressor 
linear fornece um volume de informações muito grande para serem 
exploradas em um só trabalho. O campo de velocidade é um resultado 
fornecido pelo modelo que poderia ajudar na identificação de novas 
alternativas de gerenciamento térmico como, por exemplo, o 
posicionamento de defletores para o escoamento. A distribuição de fluxos 
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de calor em diferentes componentes poderia também fornecer ideias mais 
eficientes de dissipar o calor concentrado, através da utilização de novos 
materiais em componentes internos. 
 
vi) Estudar o efeito da vibração do conjunto mecânico sobre a 
transferência de calor entre o cabeçote e o ambiente interno. 
 
Um modelo para simulação transiente do escoamento em todo o 
domínio do compressor é inviável e desnecessário. No entanto, alguns 
fenômenos intrinsicamente transientes, tal como a vibração do conjunto 
mecânico, devem ser estudados. A recomendação seria uma avaliação 
desses fenômenos transientes em domínios reduzidos, permitindo uma 
atenção especial ao refino de malha de discretização a fim de modelar 
adequadamente o fenômeno.  
 
vii) Paralelizar o código de simulação do modelo, a fim de reduzir o 
tempo de processamento computacional. 
 
A paralelização do código de simulação traz redução considerável 
do tempo de processamento, tornando mais rápido o processo de análise 
de diferentes alternativas de projeto para redução do superaquecimento. 
 
viii) Reduzir o tempo de inicialização do domínio de solução. 
 
Durante a simulação, tão mais acelerada será a convergência das 
variáveis de campo, quanto melhor a estimativa inicial fornecida. A 
utilização da inicialização FMG (Full Multigrid Initialization), 
ferramenta disponível nas últimas versões do Fluent, é uma excelente 
opção para inicializar problemas complexos, tais como: escoamentos 
rotacionais; escoamentos com expansão; dutos espiralados; entre outros 
exemplos que combinam fluidodinâmica e transferência de calor, tal 
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